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5 
ВСТУП 
 
Плавністю руху називають властивість тягової або транспортної (в 
залежності від виконання конкретної роботи) машини знижувати динамі-
чний вплив на оператора-водія, пасажирів, вантаж, що перевозиться, а 
також на елементи конструкції машини, які виникають при русі по нерів-
ностям дороги. 
Комфортабельність їзди і збереження вантажу визначаються здатні-
стю машини рухатися в заданому інтервалі швидкостей без перевищення 
встановлених норм вібронавантаження оператора-водія, пасажирів, ван-
тажів, елементів шасі і кузова. Норми вібронавантаження встановлюють-
ся такими, щоб на дорогах, для яких призначена машина, в діапазоні екс-
плуатаційних швидкостей вібрація водія і пасажирів не викликали у них 
неприємних відчуттів і швидкої втомлюваності, а вібрації вантажів, еле-
ментів шасі і кузова – їх пошкоджень. 
Основними джерелами виникнення вимушених коливань є взаємодія 
коліс з нерівностями дороги; геометрична і силова неоднорідність шин; 
нерівномірність обертання коліс. 
Сумуючи вище сказане, з впевненістю можна стверджувати щодо 
актуальності дослідження плавності руху, як транспортного засобу, так і 
тягової машини – трактор. 
Існує ціла низька наукових робіт, присвячених питанню досліджен-
ня плавності руху колісних тракторів. Серед них є відомі праці таких на-
уковців, як: В.Я. Анілович, А.Д. Артюшенко, І.Б. Барський, П.П. Гамаю-
нов, Д.С. Гапич,  В.П. Гуськов, А.Г. Жутов, В.А. Кравченко, І.П. Ксене-
вич, Н.Г. Кузнецов, О.И. Поліваєв, В.Л. Строков, В.П. Коцарь, Ю.А. Ха-
ритончик.  
Основна мета даного видання це надати основну викладку науково-
технічних робіт співробітників кафедри автомобіле- та тракторобудуван-
ня Національного технічного університету «Харківського політехнічного 
інституту».  
Монографія «Плавність руху як складова динаміки трактора» скла-
дається з наукових робіт авторів: д.т.н., проф. Кальченко Б.І.; к.т.н., доц. 
Ребров О.Ю.; к.т.н., доц. Кожушко А.П.; ст. викл. Мамонтов А.Г.  
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РОЗДІЛ 1. МЕТОДОЛОГІЧНІ ОСНОВИ СТВОРЕННЯ СІ-
МЕЙСТВА ТРАКТОРІВ ЗАГАЛЬНОГО ПРИЗНАЧЕННЯ 
 
Тракторобудування – це одна з галузей господарства, яка надає еко-
номічного розвитку та продовольчої незалежності держави. В розрізі 
України необхідно відмітити, що вона завжди вважалась аграрною дер-
жавою, адже має усі передумови до розвитку тракторобудування.  
Сьогодні питання створення нових енергонасичених та технічно ро-
звинених тракторів – актуальне, адже потребує кропіткої та посиленої 
роботи, як науковців, так і конструкторів, щоб наблизитесь до західно-
європейських колег. 
У своїй основі робота базується на теоретичних дослідженнях ряду 
вітчизняних і зарубіжних вчених з теорії та конструювання машинно-
тракторних агрегатів в частині оптимізації параметрів їх динамічних і 
ергономічних характеристик, поліпшення тягово-зчіпних властивостей і 
забезпечення вимог по екології: Є.Є. Александров, М.В Бойкова, Н.Ф. 
Бочарова, В.В. Гуськова, М.Г. Беккера, А.І. Гришкевича, Дж. Вонга, С.С. 
Дмитриченко, І.П. Ксеневича, В.В. Кацыгина, В.І. Клименко, М.М. Коде-
нко, Г.М. Кутькова, Л.В. Крайник, А.Т. Лебедєв, В.Т. Надикто, М.Д. Ме-
тлюка, М.А. Подригало, В.Ф. Платонова, В.Б. Самородов, В.П. Сахно, 
В.Л. Строкова, М.С. Рунчева, та інші [2 – 6]. 
Сьогодні на теренах України існує декілька підприємств, які займа-
ються випуском нової тракторної техніки. Особливої уваги необхідно 
приділити українському гіганту тракторобудування – це 
АТ «Харківський тракторний завод», який уособлює в собі плацдарм для 
створення нової тракторної техніки.  
Протягом багатьох десятиліть основу машинно-тракторного парку 
підприємств сільського господарства становили енергонасичені трактори 
виробництва ХТЗ. Харківський тракторний завод був і залишається єди-
ним підприємством на пострадянському просторі, який випускає одноча-
сно колісну і гусеничну техніку. 
В останні роки на підприємство були залучені інвестиції, які дозво-
лили провести цілий комплекс робіт з поліпшення технологічних проце-
сів, створити нові продукти, модернізувати існуючу лінійку тракторів і 
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провести часткову реструктуризацію підприємства. 
В нинішніх реаліях АТ «ХТЗ» випускає такі трактори (рис. 1.1), як 
ХТЗ-150К-09.172.01; ХТЗ-242К.20; ХТЗ-242К.21 
 
 
а                                     б                                     в 
Рисунок 1.1 – Виробництво колісних тракторів АТ «ХТЗ»: 
а – ХТЗ-150К-09.172.01; б – ХТЗ-242К.20; в – ХТЗ – 242К.21 
 
 
а                                       б                                  в 
Рисунок 1.2 – Виробництво колісних тракторів ПІВДЕНМАШ:  
а – ЮМЗ-6АКМ 40.2; б – ЮМЗ-8040.2; в – ЮМЗ-8244.2 
 
Як не дивно, колісні трактори виготовляє Державне підприємство 
«Виробниче об'єднання Південний машинобудівний завод 
ім. О.М.Макарова» (ПІВДЕНМАШ), яке підпорядковується Державному 
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космічному агентству України. В модельному ряді присутні такі моделі 
(рис. 1.2), як ЮМЗ-6АКМ 40.2 (потужністю 60 к.с.); ЮМЗ-8040.2 (поту-
жністю 80 к.с.); ЮМЗ-8040.2М (потужністю 80 к.с.); ЮМЗ-8244.2 (поту-
жністю 80 к.с.); ЮМЗ-8244.2М (потужністю 80 к.с.). Всі трактори відно-
сяться до тягового класу 1,4. 
З квітня 2010 року в галузі тракторобудування з’явилось ТОВ «Сло-
божанська промислова компанія» співробітниками ТОВ «Агроімпорт». 
Дане підприємство одне з найбільших, яке випускає сільськогосподарські 
трактори 3-4 класу серії «Слобожанец». Як відзначає виробник «Слобо-
жанец» – це серія тракторів ХТА, яка спроектована на платформі Т-150К. 
Сьогодні на українському ринку присутні такі моделі, як ХТА-200 (поту-
жністю 210 к.с.); ХТА-220 (потужністю 180, 230 та 240 к.с.); ХТА-250 
(потужністю 250 к.с.); ХТА-250-13 (потужністю 265 к.с.); ХТА-300 (по-
тужністю 250 к.с.). 
 
 
а                      б                     в                      г                     д  
Рисунок 1.3 – Колісні трактори «Слобожанец»: 
а – ХТА-200; б – ХТА-220; в – ХТА-250; г – ХТА-250-13; д – ХТА-300 
 
В зв’язку з тим, що українське тракторобудування функціонує в 
умовах не визначеності та динамічності соціально-економічного середо-
вища, що обумовлює перехід з масового виробництва до індивідуального 
замовника – на ринку з’являються абсолютно нові підприємства з вироб-
ництва тракторів. Так підприємство ТОВ «Украгрокомсільмаш» випускає 
трактор ТЯ-200 «Ярило» (3 – 4 тягового класу); спільна робота ТОВ НВП 
«Базіс» та ТОВ «Украгромаш» зумовила створення трактора марки «Ко-
валь» серії 5000 (5 тяговий клас); компанія DLight випустила трелевоч-
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ний трактор GAL-5052; «Укравтозапчастина» організувала власне вироб-
ництво тракторів КИЙ, які є прямим конкурентом білоруського гіганта 
МТЗ. На рис. 1.4 наведено продукція тракторобудівних підприємств. 
 
 
а                            б                          в                           г 
Рисунок 1.4 – Продукція тракторобудівних підприємств: 
а – ТЯ-200 «Ярило»; б – «Коваль»; в – GAL-5052; г – КИЙ  
 
Згідно з проведеного аналізу можна зробити висновок про те, що 
українські тракторобудівники створюють нову техніку на основі модерні-
зації старої, тим самим не суттєво підвищуючи технічний рівень. Порів-
нюючи продукцію західно-європейських компаній (таких як CNH (Case 
IH, New Holland), John Deere, AGCO (Fendt, Challenger, Massey Ferguson), 
та ін. [7 – 8]) з вітчизняною, відмічаємо суттєву різницю в технічному 
рівні, а особливо в ергономічному, тому створення загальної методології 
з наведенням системності в проектуванні тракторів загального призна-
чення є актуальним питанням.  
Створення нової машини – складний і тривалий процес, в якому бе-
руть участь конструктори, вчені, виробники, випробувачі, експлуатацій-
ники. Цикл створення машини складається з декількох етапів: науково-
технічний пошук, проектування, виготовлення зразків, випробування, 
доведення конструкції. Найважливішим є етап проектування, що включає 
структурний синтез, вибір раціональних параметрів і конструювання ма-
шини. 
Ефективність досягнення кінцевої мети в основному досягається ви-
бором конструктивної схеми машини і її параметрів. Приватні конструк-
тивні помилки в окремих механізмах і системах машини виправляють в 
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процесі випробувань і доведення. Помилки ж принципової структурної 
побудови машини і в її основних параметрах, як правило, не піддаються 
виправленню, тому на етапі проектування при пошуку найкращих конс-
труктивних рішень, обґрунтуванні і виборі параметрів створюваної ма-
шини повинні бути використані найсучасніші засоби для теоретичних і 
експериментальних дослідженні. 
Для скорочення термінів створення тракторів, підвищення якості 
проектування і зниження матеріальних витрат необхідна розробка мето-
дології розрахунку і вибору раціональних параметрів трактора, теоретич-
ною основою якої можуть служити математичні методи вирішення за-
вдань, оптимізації та автоматизації проектування. 
Однією з найважливіших задач на даному етапі є підвищення ерго-
номічного і економічного рівня машин. Крім народногосподарського 
значення виконання цього завдання відіграє велику роль в соціальному і 
зовнішньо торгівельному аспектах. У соціальному аспекті створення ко-
мфортних умов праці сприяє зниженню загальної та професійної захво-
рюваності, зниження плинності кадрів, підвищення престижності профе-
сії механізатора. У зовнішньому торговому аспекті – рівень умов і безпе-
ки праці, техніко-естетичне оформлення машин є одним з показників їх 
конкурентоспроможності. 
В ході створення сімейства тракторів необхідно вирішити питання 
єдиного стильового і архітектурного оформлення з максимальною уніфі-
кацією не тільки силових агрегатів (двигун – силова передача – система 
управління), а й облицювання, кабіни, обладнання та вузлів, які забезпе-
чують агрегатування з сільськогосподарськими машинами і знаряддями. 
Поєднання естетичних, ергономічних, компонувальних, динамічних, тех-
ніко-економічних та інших характеристик дозволить забезпечити висо-
кий рівень споживчих властивостей всіх тракторів, що входять до складу 
створеного сімейство машин до максимальної спеціалізації виробничих 
ділянок на виготовлення масових вузлів тракторів і складання різних мо-
дифікацій в єдиному технологічному потоці. 
В ході створення мобільних машин необхідно вирішити наступний 
комплекс наукових і технічних завдань: 
– забезпечення агрегатування з уніфікованим набором сільськогос-
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подарських машин колісних модифікацій з урахуванням виконання вимог 
ергономіки агрегату; 
– техніко-економічне обґрунтування показників базових моделей 
тракторів і їх модифікацій, прогнозування підвищення їх технічного рів-
ня і конкурентоспроможності на весь період планованого виробництва; 
– забезпечення впровадження нових модифікацій і вдосконалених 
або спеціалізованих для цих модифікацій вузлів без істотної перебудови 
масового виробництва; 
– забезпечення постійної підтримки технічного рівня і конкурентос-
проможності машин на весь період їх виробництва, а також переходу на 
моделі нового покоління без істотної перебудови масового виробництва; 
– забезпечення можливості використання проектованих базових мо-
делей колісних тракторів для створення сімейства уніфікованих модифі-
кацій і широкого їх застосування в народному господарстві; 
– створення методик комплексної опеньки ергономічних і динаміч-
них характеристик моделей тракторів; 
– раціональної наступності конструктивних рішень, уніфікації стан-
дартизації та нормалізації деталей і вузлів тракторів, а також технології їх 
виготовлення в умовах діючого виробництва; 
– функціонування прямого і зворотного зв'язку в ланцюзі конструк-
ція – технологія – конструкція по замкнутому циклу.  
З урахуванням результатів досліджень розроблена методологія 
(рис. 1.5), яка створена з метою уніфікувати базові моделі колісних трак-
торів загального призначення, реалізуючи при цьому наступне: 
– блочно-модульна структура машинно-тракторного агрегату; 
– блочно-модульна структура базової моделі трактора як засобу 
створення модифікацій і сімейства тракторів; 
– визначення параметрів трактора, що характеризують блочно-
модульну структуру (уніфікація, типізація, забезпечення технічного рівня 
на довго тимчасову перспективу з використанням ієрархічних рівнів про-
ектування); 
– визначення параметрів трактора, що впливають на ергономічність 
машинно-тракторного агрегату: стійкість руху, плавність ходу, розгін 
агрегату, організація параметрів робочого місця оператора, вібронаван-
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таженості робочого місця оператора; кошти, що забезпечують діяльність: 
кабіна, органи управління та контролю і їх компонування на робочому 
місці, кошти шумозахисту, сидіння, засоби забезпечення мікроклімату, 
засоби забезпечення оглядовості; 
– реалізація наукових і проектних розробок і створення їх здолав; 
– забезпечення технічного рівня тракторів загального призначення. 
 
 
Рисунок 1.5 – Методологія, яка створена з метою уніфікувати базові 
моделі колісних тракторів загального призначення 
 
За функціональною ознакою трактор розділено на блокові і модульні 
складові частини. Блок – складова частина, що виконує свої функції і 
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складається з окремих самостійних модулів. Блоки розділені на дві групи 
модулів, які беруть участь у створенні блоків, використовуваних на базо-
вій моделі і її модифікаціях, і модулі, що беруть участь у створенні тільки 
модифікації або комплектацій. В окрему групу виділені вузли, призначені 
для забезпечення зв'язків між блоками і модулями (опори, карданні пере-
дачі, підвіска). 
Всі блоки і модулі, незалежно від приналежності до функціональної 
групі, є закінченим у функціональному і монтажному відношенні, а їх 
параметри обрані з урахуванням їх використання на базовій моделі. 
При розробці тракторних агрегатів процес проектування необхідно 
розчленовувати на ієрархічні рівні. Верхнім ієрархічним рівнем є тракто-
рний агрегат, середнім – трактор, нижнім – блоки, модулі і вузли зв'язків. 
Розглядається наступна динамічна система: зовнішня середовище – 
знаряддя – машина – водій. Ця система відноситься до класу складних 
систем, відмінними особливостями яких є: велике число взаємопов'яза-
них і взаємодіючих між собою елементів; складність функції, виконува-
ної системою; підпорядкованість ланцюгів функціонування всіх підсис-
тем загальної ланцюга функціонування системи; наявність системи 
управління і розгалуженої інформаційної мережі; взаємодія з зовнішнім 
середовищем в умовах взаємодії випадкових факторів. 
Питання системного підходу до проектування автотракторної техні-
ки розглянуті багатьма вченими. Важливе місце в цих дослідженнях від-
водиться визначенню потенційних властивостей, як системи машин, так і 
навколишнього середовища, в якій функціонує машина. При проектуван-
ні нами використовується блочно-модульний підхід. Розрізняють три 
рівня; нижній (рівень В), середній (рівень Б) і вищий (рівень А). 
На кожному ієрархічному рівні використовуються свої математичні 
моделі. Схема рівнів проектування наведена на рис. 1.6. 
На рівні В проектуються базові елементи – об'єкти з розподіленими 
параметрами, динаміка яких описується диференціальними рівняннями в 
часних похідних (вали трансмісії з розподіленими масами і твердостями, 
фрикційні елементи зчеплень до гальм при розрахунку розподілу темпе-
ратури за обсягом). На рівні Б розглядається система з зосередженими 
параметрами, яка описується звичайними диференціальними рівняннями, 
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що складається з елементів рівня В Основним завданням проектування 
при цьому є вибір раціональних параметрів трактора (оптимізація). На 
рівні А вибираються параметри тракторних агрегатів з використанням 
диференціальних рівнянь рівня Б. 
 
 
Рисунок 1.6 – Схема рівнів при проектуванні трактора 
 
При створенні нових машин все ще використовуються квазістатичні 
методи розрахунку. Основою проектування трактора, як відомо, є тяго-
вий розрахунок, в процесі якого визначаються всі його основні парамет-
ри, при цьому виробляється побудова теоретичних тягових характерис-
тик, що представляють собою статичні характеристики машини. Трактор 
ж розглядається як тверде тіло з одним ступенем свободи, що рухається 
поступально і прямолінійно під дією прикладеної до нього детермінова-
ної системи сил з боку взаємодіє з ним зовнішнім середовищем. Наступні 
етапи проектування включатимуть вибір схеми і визначення параметрів 
різних механізмів і підсистем трактора. 
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РОЗДІЛ 2. ПОКАЗНИКИ ТРАКТОРНИХ СІЛЬСЬКОГОСПО-
ДАРСЬКИХ ШИН 
 
2.1 Інноваційні технології і показники тракторних сільськогос-
подарських шин категорій 
 
Сучасні інноваційні технології виробництва тракторних шин дозво-
ляють забезпечити підвищення технічних показників колісних тракторів 
в порівнянні з шинами, виробленими за традиційною технологією. Це 
досягається за рахунок високої еластичності шин, збільшеної площі пля-
ми контакту з опорою і великої вантажопідйомності. Такі шини мають 
більш низький тиск на ґрунт, що сприяє підвищенню врожайності куль-
тур, зниження вартості механічного обробітку ґрунту та захисту від еро-
зії. 
У зв'язку з цим, представляє інтерес аналіз перспективності застосу-
вання інноваційних шин на сільськогосподарських тракторах, в тому чи-
слі і вітчизняного виробництва, а також прогнозування технічних показ-
ників тракторів з такими шинами. Характеристики перспективних інно-
ваційних шин можуть використовуватися в математичних моделях, що 
описують процеси взаємодії пневматичної шини з деформованим ґрун-
том, при вирішенні задач прикладної теорії коливань трактора і його еле-
ментів. 
Широкого розповсюдження набули сучасні інноваційні тракторні 
шини, такі як IF (Increased Flexion – шини підвищеної еластичності), VF 
(Very High Flexion – шини високої еластичності), або технології Michelin 
Ultraflex, AD
2
 (Advanced Deflection Design, Firestone), R+ (Advanced Flex-
ion Technology, GoodYear), LSW (Low Side Wall, GoodYear), NRO (Nar-
row Rim Option, Bridgestone), SVT (Super Volume Tires, Mitas), Blue Tire 
(Trelleborg). Загалом сучасні інноваційні технології виготовлення тракто-
рних сільськогосподарських шин дозволяють їм скласти гідну конкурен-
цію гусеничним ходовим системам під час весняного і осіннього обробіт-
ку ґрунту завдяки високим тяговим властивостям і низькому максималь-
ному тиску на ґрунт qmax в межах 90 – 100 кПа для найкращих зразків. 
В середині 2000-х років тому на світовому ринку тракторних сільсь-
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когосподарських шин з'явилася технологія Michelin Ultraflex, яка одноча-
сно вирішує дві задачі: підвищення продуктивності трактора і захист ґру-
нту. Група Michelin пропонує лінійку шин з технологією Michelin 
Ultraflex, що включає шини категорій IF (Improved Flexion – шини під-
вищеної еластичності) і VF (Very High Flexion – шини дуже високій елас-
тичності). Інноваційна технологія Michelin Ultraflex дозволяє підвищити 
динамічну еластичність шин і забезпечує максимально можливу керова-
ність на дорозі при швидкості до 65 км/год [9]. 
У 2006 році шини категорій IF і VF були офіційно затверджені Єв-
ропейською технічною організацією по шинам і обіддям (ETRTO – 
European Tyre and Rim Technical Organization) [10]. З одного боку, особ-
ливістю шин категорії IF і VF є велика вантажопідйомність відповідно на 
20% і 40% в порівнянні зі звичайними радіальними шинами при однако-
вому внутрішньому тиску [10]. З іншого боку, при однаковому номіналь-
ному навантаженні шини IF і VF можуть експлуатуватися при більш ни-
зькому тиску. Однак у шин IF і VF не підвищується вантажопідйомність 
при зниженні швидкісного режиму експлуатації, хоча при зміні швидкос-
ті вони не вимагають коректування тиску при роботі з постійним радіа-
льньним навантаженням [11]. 
Компанія Firestone виробляє тракторні шини з технологією 
Advanced Deflection Design (AD2) [12], яка по суті аналогічна технології 
Michelin Ultraflex і дає можливість виробляти шини категорії IF. 
Компанія Good Year також виробляє шини IF і VF і має інноваційну 
технологію Low Sidewall (LSW) [13]. LSW шини мають менше співвід-
ношення висоти профілю до ширини і, внаслідок цього, меншу бічну сті-
нку, ніж в звичайних шинах. Чим менше висота боковини, тим краще 
гасяться коливання остову, особливо при русі на високих швидкостях, 
зберігаючи при цьому зручність і комфорт оператора. При однаковому 
зовнішньому діаметрі шини LSW в порівнянні зі звичайними мають бі-
льший посадковий діаметр і меншу висоту боковини, вони більш низько-
профільні. Good Year є єдиною компанією, яка при виробництві сільсько-
господарських шин об'єднала переваги IF і LSW технологій. Це забезпе-
чує кращу стійкість і керованість завдяки LSW технології, а також роботу 
з більш низьким тиском і збільшену вантажопідйомність шин на полі 
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завдяки IF технології. 
Новий каркас шин, розроблений компанією Trelleborg з використан-
ням технології Blue Tire [14], забезпечує високу продуктивність сільсько-
господарських операцій через більш широку пляму контакту і низьке 
ущільнення ґрунту в порівнянні зі звичайними радіальними шинами. 
Шини IF і VF, як і звичайні радіальні, вироблені під брендом Trelleborg, 
відрізняються високими значеннями контурної площі плями контакту 
[15] з жорсткою основою. 
Інновацією компанії Mitas є шина Super Flexion Tire (SFT), яка при 
низькому тиску за своїми характеристиками перевершує деякі конкурую-
чі IF шини [16]. Компанія Mitas також виробляє до десяти типорозмірів 
VF шин. 
Bridgestone, дочірньою компанією якої є Firestone, у виробництві 
тракторних шин використовує розроблену інноваційну технологію 
Narrow Rim Option (NRO) [17], яка дозволяє монтувати шини IF і VF на 
більш вузькі обіддя, ніж рекомендовані ETRTO. Технологія NRO пов'яза-
на з особливостями напружено-деформованого стану боковин і плечової 
області шин. IF і VF шини з NRO технологією маркуються відповідним 
чином. 
В цілому, в порівнянні зі звичайними радіальними шинами, шини IF 
і VF мають ряд переваг. Серед них: велика площа плями контакту (до 
+24%); менший тиск на ґрунт і низький мінімальний внутрішній тиск 
(0,04 – 0,06 МПа); менша глибина колії (до –55%), а також менший опір 
коченню (до -20%); вище дотична сила тяги при однаковому буксуванні 
(до + 7%) [9]. 
Радіальне навантаження на ведуче колесо трактора доцільно вибира-
ти таким чином, щоб воно відповідало максимально допустимому при 
мінімально допустимому внутрішньому тиску повітря в шині. 
В якості аргументів на користь цього твердження можна навести на-
ступне. 
По-перше, робота тракторного колеса при навантаженні, що відпо-
відає мінімально допустимому тиску забезпечить мінімально можливий 
для даної шини тиск на ґрунт, а, отже, і ущільнюючий вплив. Цей аргу-
мент має пріоритетне значення, оскільки, незважаючи на поширену дум-
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ку про вирішальну роль тиску на ґрунт при весняно-польових роботах, 
навіть при основному обробітку, існує приблизно до однієї чверті ґрунтів 
України, у яких допутистимий тиск на ґрунт, принаймні, не менше ніж 
при передпосівному обробітку. Опосередковано на це звернув увагу 
В. В. Медведєв у роботі [21], де показано, що частка площі ріллі, на якій 
можливий високоякісний основний обробіток, значно зменшується у по-
рівнянні з умовами зволоження навесні (з 75,8% до 14,1%). Тобто ґрунто-
технологічні умови навіть для традиційної оранки на 85% території Укра-
їни незадовільні.  
Якщо при мінімально допустимому тиску повітря в шині радіальне 
навантаження буде менше (або суттєво менше) допустимого, тиск на 
ґрунт незначно зменшиться, але істотно погіршаться тягові показники 
шини. Тому такі режими експлуатації тракторної шини треба вважати 
недоцільними. 
По-друге, при зазначеному виборі радіального навантаження з'явля-
ється вагомий запас вантажопідйомності шин, який може бути викорис-
таний на транспортних операціях або при переїздах з важким навішеним 
знаряддям по дорогах з твердим покриттям. Значний відсоток експлуата-
ції тракторних шин на дорогах з твердим покриттям є типовим для Євро-
пейських країн у порівнянні, наприклад, з північно-американським кон-
тинентом, що обумовлено меншими розмірами окремих ділянок сільсь-
когосподарських угідь. Це один із факторів, що визначає найбільшу ефе-
ктивність використання протектора шини типу R-1W. Такий протектор 
має орієнтовно на 25% більшу висоту ґрунтозачепів у порівнянні з R-1, 
що забезпечує одночасно і більший ресурс на зношування і більшу ефек-
тивність на вологих під час обробітку ґрунтах, що розташовані як в Захі-
дній Європі, так і в Україні. 
Єдиною вимогою при експлуатації тракторних шин на транспортних 
операціях по дорогах з твердим покриттям є відповідність радіальних 
навантажень і внутрішнього тиску з урахуванням швидкісного режиму 
руху. При інтенсивному використанні на транспортних операціях вироб-
ники шин рекомендують додатково підвищити тиск на 40 кПа відносно 
необхідного для даного радіального навантаження і швидкісного режиму. 
Для швидкого регулювання внутрішнього тиску в великогабаритних 
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тракторних шинах при зміні умов експлуатації в режимі «дорога – сільсь-
когосподарський фон – дорога» створюються інноваційні системи, на-
приклад Mitas AirCell. Такі системи дозволяють підвищувати і зменшува-
ти тиск повітря в шині в межах 80 – 180 кПа (0,8 – 1,8 кгс/см2) за 12 – 
15 секунд. 
По-третє, небезпека перевантаження ведучих коліс трактора при пі-
дйомі важких знарядь навісною системою в транспортне положення при 
маневрах на сільськогосподарському фоні відсутня. Це пов'язано з тим, 
що всі шини під час практичного застосування в умовах тривалої експлу-
атації при високих значеннях крутного моменту повинні навантажува-
тись згідно даних для вантажопідйомності і тиску, які відносяться до ін-
дексу швидкості A6 (30 км/год). Оскільки маневрування на полі з підня-
тим сільськогосподарським знаряддям відбувається при малих значеннях 
крутного моменту і швидкості руху, то шини мають істотний запас ван-
тажопідйомності, який для швидкості в межах 10 км/год може досягати 
50% і більше від навантаження, яке відповідає індексу швидкості A6. 
По-четверте, при такому виборі радіального навантаження є всі пе-
редумови для отримання максимально можливої чистої продуктивності 
для одиночного колеса, що справедливо має бути і для трактора в цілому. 
В ідеальному варіанті шина завжди повинна бути навантажена на 
100% за вантажопідйомністю. При недовантаженні зростає буксування, а 
при перевантаженні знижується ресурс. Тому бажано підтримувати тиск 
в шині таким чином, щоб він завжди відповідав радіальному навантажен-
ню. Іншими словами, радіальне навантаження повинно відповідати (або 
бути близьким) допустимому при даному тиску повітря в шині. В цьому 
випадку контурна площа плями контакту буде найбільшою, а ресурс ши-
ни відповідатиме нормативному. 
Однак, навіть при виконанні умови правильного внутрішнього тиску 
в шині з урахуванням допустимих навантажень, тиск на ґрунт буде збі-
льшуватися зі зростанням радіального навантаження. Тут слід мати на 
увазі той факт, що тиск на ґрунт меншою мірою залежить від радіального 
навантаження, ніж від внутрішнього тиску повітря в шині. Але з ростом 
радіального навантаження до допустимих значень необхідно підвищува-
ти внутрішній тиск в шині, що призводить до негативних наслідків пере-
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ущільнення ґрунту і зростання показника ущільнюючого впливу на ґрунт 
U. Майже всі колісні трактори (за винятком тракторів, які оснащені ши-
рокопрофільними шинами низького тиску) досить далекі від допустимого 
значення показника ущільнюючого впливу на ґрунт [U] = 75 кН/м. 
Крім цього, з ростом радіального навантаження на колесо збільшу-
ється опір коченню, більшу частину якого складають втрати на пресуван-
ня ґрунту і створення колії. Втрати, спричинені внутрішнім тертям і де-
формаціями каркаса шини для тракторних шин сільськогосподарського 
призначення з протектором типу R-1, R-1W, R-2 істотно нижче. 
 
2.2 Показники тракторних шин, у тому числі категорій IF і VF 
 
Для аналізу технічних даних шин з тракторним малюнком протекто-
ра (R-1, R-1W, R-2), які (відповідно до міжнародної класифікації) призна-
чені для використання на ведучих колесах тракторів, були обрані понад 
500 шин ряду відомих виробників. Серед них Good Year, Michelin, Mitas, 
Firestone, Trelleborg, Tyrex, Voltyre, Белшина, Rosava, Дніпрошина. 
Аналіз показує, що відношення радіальної деформації або прогину 
шини до висоти профілю (відносна радіальна деформація) при роботі з 
номінальним радіальним навантаженням і відповідному йому тиску для 
шин, виконаних за традиційною технологією, та IF, VF шин відрізняєть-
ся. Відносна радіальна деформація визначається співвідношенням: 
 
сш 100%f
f
H
   , 
де  fсш – статичний прогин шини; 
H – висота профілю шини. 
Так, високо еластичні VF шини мають відносну деформацію f в 
межах 27 – 31%, шини IF – 21 – 27%, шини виготовлені за традиційною 
технологією – 12 – 26%. Слід зазначити, що діагональні шини більш жор-
сткі і мають меншу відносну радіальну деформацію (12 – 20%) у порів-
нянні з радіальними (17 – 24%). Особливе місце займають радіальні вузь-
кі високопрофільні шини для роботи в міжряддях. Для деяких з них від-
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носна радіальна деформація становить 9 – 15%. 
Також певний інтерес представляє мінімально можливий тиск, що 
створює шина на жорстку основу, при роботі з номінальним радіальним 
навантаженням. Під номінальним навантаженням розуміється допустиме 
навантаження при відповідному тиску. Безсумнівно, мінімально можли-
вий тиск шини на жорстку основу буде при мінімально допустимому ти-
ску і максимально допустимому навантаженні при мінімально допусти-
мому тиску. В ході аналізу технічних даних по шинах встановлено, що 
шини VF створюють мінімально можливий тиск на жорстку опору в ме-
жах 66 – 132 кПа (у кращих зразків 66 – 72 кПа), шини IF – 86 – 115 кПа 
(у кращих зразків 86 – 91 кПа). У той же час сучасні радіальні шини 
створюють мінімально можливий тиск на жорстку опору в межах 67 – 
118 кПа (у кращих зразків 67 – 81 кПа).  
При максимальному радіальному навантаженні і відповідному  вну-
трішньому тиску шини VF створюють тиск на опору більше 100 кПа, 
шини IF – більше 120 кПа, радіальні шини – більше 137 кПа. 
Таким чином, шини категорій IF і VF мають ряд переваг в порівнян-
ні зі звичайними радіальними шинами, особливо при однакових радіаль-
них навантаженнях, тому їх застосування на сучасних тракторах видаєть-
ся перспективним. 
Для аналізу ефективності переобладнання або комплектації існую-
чих і новостворюваних тракторів шинами категорій IF і VF необхідно 
провести теоретичні розрахунки. Для моделювання взаємодії шин з жор-
сткою опорою найбільш зручна і достовірна модель тракторних шин 
В.Л. Бідермана, наведена в роботах [18, 19]. 
Однак, ця математична модель є коректною при відносній радіаль-
ній деформації 18 – 22%, в той час як шини IF і VF мають істотно більші 
прогини внаслідок своєї високої еластичності. Критерієм збіжності ре-
зультатів моделювання і реальних даних є рівність розрахункової і дійс-
ної контурної площі плями контакту шини з жорсткою основою. 
Ідентифікувати шини IF і VF для математичної моделі [18, 19] мож-
на наступним чином. Прогин тракторної шини визначається залежністю: 
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де  Gk – радіальне навантаження на колесо, кН; 
p0, c1, c2 – постійні для даної шини коефіцієнти, кПа, м
2/кН, 1/м; 
pш – внутрішній тиск повітря в шині, кПа. 
Коефіцієнти p0, c1, c2 залежать від ряду параметрів шини. Це зовні-
шній діаметр колеса D, ширина профілю шини b, статичний радіус rc, 
мінімально допустимий тиск в шині рш.min, максимально допустиме нава-
нтаження при мінімально допустимому тиску Qmin, максимально допус-
тимий тиск в шині рш.max максимально допустиме навантаження при мак-
симально допустимому тиску Qmax, посадковий діаметр шини Dп і норма 
шаруватості nc. 
З огляду на, що показник норми шаруватості в технічних даних для 
радіальних шин не вказується, адаптувати модель тракторних шин 
В. Л. Бідермана можна використовуючи показник контурної площі плями 
контакту. Однак, для шин IF і VF ідентифікувати норму шаруватості та-
ким чином, щоб розрахункова і дійсна контурні площі плями контакту 
шини з жорсткою основою збігалися при навантаженні шини по лінії, що 
з'єднує точки (рш.min; Qmin) і (рш.max; Qmax), не вдається. Похибка розрахун-
ків може досягати 24%. 
Для вирішення цієї проблеми розглянемо моделювання плями кон-
такту шини з опорою, яка представляє собою еліпс, контурна площа яко-
го дорівнює [18, 19]: 
 
к
4
k kF a b

   ,                                      (2.2) 
де  ak, bk – велика і мала напівосі еліпса, або довжина і ширина пля-
ми контакту. 
Статистичний аналіз результатів статичних випробувань шин пока-
зав, що ширина зони контакту і його довжина можуть бути визначені за-
лежностями [18, 19]: 
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2
пр ш ш2 2kb R f f     ,                                (2.4) 
де с3 – коефіцієнт, що залежить від розмірів шини і норми шарува-
тості; 
Rпр – приведений радіус поперечного перерізу шини. 
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де  H – висота профілю шини. 
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2
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де  Dп – номінальний посадковий діаметр обіддя в дюймах. 
Спочатку в розрахунках норма шаруватості для моделі вибирається 
таким чином, щоб виключити комплексні значення при розрахунках по 
залежності (2.1). Після визначення контурної площі плями контакту ши-
ни з жорстким основою відповідно до (2.1 – 2.7) визначається коефіцієнт: 
 
к
н
F
F
k
F
  ,                                          (2.8) 
де  Fк – розрахункова контурна площа плями контакту шини (2.2); 
Fн – номінальна контурна площа плями контакту шини, за дани-
ми виробника. 
Тому коригуються залежності (2.5) і (2.6) наступним чином: 
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Далі після заміни виразів (2.5) і (2.6) на (2.9) і (2.10) чисельним ме-
тодом визначається норма шаруватості nc з рівняння: 
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де  fсш – статичний прогин шини. 
Як приклад для ідентифікації були обрані тракторні шини типороз-
міру 710/70 R42, виготовлені за традиційною технологією, а також шини 
IF і VF декількох світових виробників (див. табл. 2.1). 
 
Таблиця 2.1 – Технічні дані шин провідних світових виробників 
Розмір D, м b, м rc, м 
Qmax, 
кг 
рш.max, 
МПа 
Qmin, 
кг 
рш.min, 
МПа 
Fн, 
см2 
nc kF 
Б
р
ен
д
*
 
710/70 R42 2,043 0,716 0,914 6955 0,24 3905 0,06 3690 10,7 0,94 1 
710/70 R42 2,050 0,732 0,920 6960 0,24 2680 0,04 3758 6,66 0,89 2 
710/70 R42 2,060 0,717 0,910 7480 0,24 3520 0,06 3523 7,10 1,08 3 
710/70 R42 2,070 0,731 0,935 7475 0,24 4080 0,06 3400 9,89 1,00 4 
710/70 R42 2,075 0,730 0,938 7475 0,24 3500 0,06 3419 7,20 0,96 5 
IF710/70 R42 2,062 0,742 0,919 7750 0,24 4250 0,08 3619 7,30 1,00 2 
IF710/70 R42 2,060 0,735 0,920 7760 0,24 4190 0,08 4786 7,73 0,77 3 
IF710/70 R42 2,075 0,730 0,921 7750 0,24 3475 0,06 3806 6,67 0,97 5 
VF710/70R42 2,060 0,715 0,920 7750 0,16 5030 0,08 3750 5,69 0,90 4 
* 1 – Good Year, 2 – Michelin, 3 – Trelleborg, 4 – Mitas, 5 – Firestone. 
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У табл. 2.1 наведені значення номінальної контурної площі плями 
контакту Fн, декларовані виробниками, а також ідентифіковані значення 
норми шарування nc і коефіцієнта kF, отримані з умови Fк = Fн. 
Норма шаруватості є умовним показником і може приймати будь-які 
(не обов'язково цілочисельні) значення. Номінальна контурна площа 
плями контакту для одного і того ж типорозміру шини з досить близьки-
ми розмірами може відрізнятися на величину до 40% (див. табл. 2.1).  
Побудовані за результатами ідентифікації контурні площі плями ко-
нтакту кількох шин з табл. 2.1 при дотриманні масштабу щодо розмірів 
шини наведені на рис. 2.1. 
Слід зазначити, що не завжди контурна площа плями контакту шин 
IF і VF більше, ніж у звичайних радіальних шин того ж типорозміру. То-
му в кожному конкретному випадку необхідно звертатися до даних виро-
бника та проводити ідентифікацію. Ідентифіковані значення коефіцієнта 
kF показують, що до коригування залежностей (2.5) і (2.6) розрахункова 
контурна площа плями контакту може відрізнятися від дійсної в більшу і 
меншу сторони. 
 
 
Рисунок 2.1 – Плями контакту тракторної шини типорозміру 710/70 R42 
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Таким чином, запропонований метод ідентифікації тракторних сіль-
ськогосподарських шин категорій IF і VF з використанням відомої мате-
матичної моделі В. Л. Бідермана [18, 19], побудованій на універсальній 
навантажувальній характеристиці шини, дозволяє визначити коефіцієнти 
моделі з умови рівності розрахункової і дійсної контурної площі плями 
контакту шини з жорстким опорою Fk = Fн. 
Радіальна деформація або прогин пневматичної тракторної шини 
складається з прогинів протектора і каркаса шини. Повна робота, витра-
чена на радіальний прогин шини є сумою роботи, витраченої на дефор-
мацію каркаса шини і протектора, а також роботу стиснення повітря при 
прогині. Робота деформації каркаса, протектора і стиснення повітря в 
шині нелінійно залежить від радіального прогину. Зі збільшенням проги-
ну частка роботи стиснення повітря зростає, в той час, як при малих про-
гинах робота стиснення повітря практично відсутня, а частка роботи де-
формації каркаса і протектора максимальна. У цьому полягає основна 
відмінність автомобільних і тракторних сільськогосподарських шин. У 
автомобільних шин, що працюють при малих радіальних прогинах, біль-
ше частка роботи деформації каркаса шини. 
У сільськогосподарських тракторних шин, які працюють при вели-
ких відносних радіальних деформаціях (еластичні VF шини 27 – 31%, 
шини IF – 21 – 27%, шини, виконані за традиційною технологією – 12 – 
26%), визначальною є робота стиснення повітря, яка пропорційна надли-
шковому внутрішньому тиску і зміні об'єму шини. Оскільки при дефор-
мації внутрішній тиск змінюється незначно, то процес стиснення можна 
вважати ізобарним. Слід зазначити, що радіальний прогин і зміна об'єму 
шини нелінійно пов'язані, причому з підвищенням внутрішнього тиску 
зміна об'єму шини зменшується. В роботі [18] висувається гіпотеза про 
те, що робота деформації каркаса також, як і робота стиснення повітря, 
пропорційна зміні об'єму шини. Тому вводиться постійна для шини вели-
чина p0 – умовний тиск, що характеризує жорсткість каркаса при нульо-
вому внутрішньому тиску повітря (кПа) [18, 19]. 
Частина радіального прогину fк, обумовлена деформацією каркаса і 
стисненням повітря при зміні обсягу, визначається залежністю, м: 
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,                                      (2.12) 
де  с2 – постійний коефіцієнт, 1/м; 
Gk – радіальне навантаження на шину, кН; 
рш – внутрішній тиск повітря в шині, кПа. 
Частина радіального прогину fп, обумовлена деформацією протекто-
ра, визначається залежністю, м: 
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де  с1 – постійний коефіцієнт, м
2/кН; 
fш – радіальний прогин шини, м: 
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Рішенням рівняння (2.14) відносно радіального навантаження є уні-
версальна характеристика шини [18, 19]: 
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В результаті перетворень (2.15) отримаємо: 
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Після відкидання зайвого кореня рішення рівняння універсальної 
характеристики (2.16) щодо радіальної деформації fш отримаємо у вигляді 
(2.1). 
Вираз (2.1) є функціональною залежністю між радіальною деформа-
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цією fш, радіальним навантаженням Gk і внутрішнім тиском в шині рш з 
урахуванням властивостей шини у вигляді постійних коефіцієнтів p0, c1, 
c2. Наведена математична модель має безсумнівну перевагу, яке полягає в 
тому, що коефіцієнти p0, c1, c2 визначаються з трьох дослідів, проведених 
при двох різних внутрішніх тисках [18]. Другим варіантом визначення 
цих коефіцієнтів може бути використання стандартів [18] або технічних 
даних виробника на шину. 
Коефіцієнти p0, c1, c2 залежать від ряду параметрів шини. Це зовні-
шній діаметр, ширина профілю шини, статичний радіус, мінімально до-
пустимий тиск в шині, максимально допустиме навантаження при міні-
мально допустимому тиску, максимально допустимий тиск в шині, мак-
симально допустиме навантаження при максимально допустимому тиску, 
посадковий діаметр шини і норма шаруватості: 
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Коефіцієнти x1, x2, y1, y2 визначаються залежностями: 
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де  fсш – статичний прогин шини, м: 
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Таким чином, для моделювання шини необхідно знати її норму ша-
руватості nc. Норма шаруватості є умовним показником і вказується тіль-
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ки для діагональних шин, які практично не застосовуються на тракторах 
сільськогосподарського значення, так як поступаються за характеристи-
ками радіальним шинам.  
Деяка еквівалентність нормі шаруватості присутня в маркуванні зір-
ками, яка використовується для звичайних тракторних радіальних шин 
дюймової серії. Кількість зірок у маркуванні свідчить про номінальний 
(максимальний) тиск в шині при максимальному радіальному наванта-
женні: 1 зірка (*) – сільськогосподарська тракторна шина, розрахована на 
тиск 18 psi (120 кПа, 1 psi (lb/in2) – фунт на квадратний дюйм відповідає 
6,89476 кПа), 2 зірки (**) – на 24 psi (160 кПа), 3 зірки (***) – 30 psi 
(210 кПа) і 4 зірки (****) в маркуванні – 36 psi (250 кПа). Кількість зірок 
у маркуванні, як і норма шаруватості, характеризує жорсткість каркаса. 
З іншого боку, для радіальних шин метричної серії як критерій, що 
характеризує здатність навантаження і опосередковано норму шаруватос-
ті, використовується індекс навантаження. Якщо дві шини мають однако-
вий індекс навантаження, то у них однакова вантажопідйомність, але не 
обов'язково при однаковому внутрішньому тиску. 
З огляду на, що показник норми шаруватості в технічних даних для 
радіальних шин не вказується, визначити коефіцієнти p0, c1, c2 моделі 
тракторних шин можна в такий спосіб. 
Для отримання рішення рівняння (2.14) в дійсній області необхідно 
виконання умови: 
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Коефіцієнти p0, c1, c2 функціонально залежать від норми шаруватос-
ті. Підставивши їх у (2.22) з урахуванням (2.12 – 2.21) отримаємо громіз-
дке рівняння щодо норми шаруватості nc. Для його вирішення необхідно 
знати область, в якій буде моделюватися шина, і визначитися зі значен-
нями радіального навантаження Gk і внутрішнього тиску рш. Для статич-
ної постановки задачі можна взяти досить обмежену область значень, 
характерних для експлуатації тракторних шин, при високих радіальних 
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навантаженнях у всьому інтервалі внутрішнього тиску. Для вирішення 
завдань динаміки область значень повинна включати всі можливі наван-
таження і деформації від найменших до допустимих і більше в усьому 
інтервалі внутрішнього тиску в шині. Такий підхід дозволяє використо-
вувати математичну модель для будь-яких теоретичних досліджень. При 
розв’язанні (2.12) в якості радіального навантаження приймається мала 
величина Gk, яка дозволяє визначити норму шаруватості шини при мало-
му значенні радіального прогину, обумовленого деформацією протектора 
fп. Це цілком справедливо для тракторних шин, які працюють на відміну 
від автомобільних при великих відносних радіальних деформаціях, оскі-
льки для них практично весь прогин на експлуатаційних режимах наван-
таження колеса відбувається за рахунок каркаса і зміни внутрішнього 
об’єму шини. У той же час при дуже малих відносних радіальних проги-
нах тракторна шина деформується в основному за рахунок протектора, а 
не каркаса. Тому норму шаруватості, отриману при розв’язанні (2.12) 
необхідно скорегувати на 5 – 6% в сторону зменшення. Це дозволить мо-
делі працювати при дуже малих відносних радіальних деформаціях. 
Частка деформації каркаса fк при експлуатаційних навантаженнях в 
області допустимих значень радіального навантаження становить 90 – 
98%. При навантаженні шини на 15% від допустимого навантаження час-
тка деформації каркаса знижується до 80 – 90%. 
Розглянемо в якості прикладу результати ідентифікації тракторної 
шини типорозміру 540/65 R30, випущеної під брендом Michelin. 
В результаті розрахунків ідентифікована норма шаруватості 
nc = 4,585 і коефіцієнт kF = 1,094, отриманий з умови: Fk = Fн =1981 см
2
. 
Показники тракторної шини Michelin 540/65 R30 в координатах тиск в 
шині (рш, атм) - радіальне навантаження (Gk, кН) наведено на рис. 2.2. 
Область значень внутрішнього тиску і радіального навантаження розді-
лена лінією 1, що з'єднує точки (рш.min; Qmin) і (рш.max; Qmax), на дві області 
А і В (див. рис. 2.2 (а)). В області А радіальне навантаження перевищує 
допустиме (шина перевантажена або недостатній внутрішній тиск).  
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Рисунок 2.2 – Показники тракторної шини Michelin 540/65 R30: 
а – ізолінії рівного прогину шини (fш/fст) і площі плями контакту (Fk/Fн); 
б – ізолінії рівної деформації каркаса (fк, мм) і протектора (fп, мм). 
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У зоні В радіальне навантаження менше допустимого (шина недова-
нтажена або внутрішній тиск більше необхідного). На лінії 1 (рис. 2.2 (а)) 
прогин шини дорівнює статичному (fш/fст = 1) і контурна площа плями 
контакту відповідає номінальній, заявленій виробником (Fk/Fн = 1). На 
рис. 2.2 (б) наведені абсолютні значення радіального прогину, викликані 
деформацією каркаса fк і протектора fп шини. Прогин тракторної шини 
обумовлений, в основному, деформацією каркаса. 
Таким чином, запропонований метод ідентифікації сільськогоспо-
дарських тракторних шин (в тому числі і категорій IF, VF) з використан-
ням відомої математичної моделі В. Л. Бідермана [18], побудованій на 
універсальній навантажувальній характеристиці шини, дозволяє визначи-
ти коефіцієнти моделі для адекватного моделювання її взаємодії з жорст-
кою опорою у всьому діапазоні радіальних навантажень і внутрішнього 
тиску. Це дає можливість використовувати розглянуту математичну мо-
дель сільськогосподарських тракторних шин при вирішенні задач дина-
міки трактора. 
 
2.3 Показники жорсткості тракторних шин 
 
Жорсткість тракторних сільськогосподарських шин залежить, на-
самперед, від конструктивних параметрів шини, радіального наванта-
ження і внутрішнього тиску в шині. Слід відзначити, що жорсткість шини 
нелінійно залежить як від радіального навантаження, так і внутрішнього 
тиску повітря в шині. Для визначення жорсткості шини скористаємося 
залежністю (2.15), взявши до уваги, що жорсткість є похідною радіально-
го навантаження по радіальній деформації: 
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Розрахунок за формулою (2.24) дозволяє отримати значення жорст-
кості шини у вигляді універсальної характеристики залежно від радіаль-
ного навантаження і тиску повітря в шині (рис. 2.3). 
 
 
Рисунок 2.3 – Радіальна жорсткість шини (кН/м) залежно від радіа-
льного навантаження Gк і тиску повітря в шині рш 
 
Таким чином, наведена математична модель [22 – 26] тракторної 
сільськогосподарської шини дає змогу реалізовувати задачі динаміки 
трактора з урахуванням конструкції шини, її показників та режиму робо-
ти. Крім того можливий розгляд сучасних інноваційних шин світових 
виробників, а саме шин категорій IF та VF.  
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РОЗДІЛ 3. ПЛАВНІСТЬ РУХУ КОЛІСНОГО ТРАКТОРА 
 
На сьогоднішній день світові виробники галузі тракторобудування 
намагаються вирішити проблему збільшення об’ємів продукції сільсько-
господарського призначення. Одним зі шляхів вирішення цієї проблеми є 
створення нових енергонасичених тракторів, модернізація конструкції 
яких покликана збільшити робочі швидкості. Проте дана модернізація 
веде до виникнення підвищених коливальних процесів в системі «ґрунт – 
колесо – силова установка», що, безумовно, призводить до зниження 
продуктивності, плавності руху, керованості та, як наслідок, погіршення 
якості виконання технологічних операцій.  
Дослідження плавності руху є системо утворюючим процесом, при-
чому як при створенні нової техніки, так і модернізації старої. Одним з 
напрямків покращення плавності руху самохідних машин є вдосконален-
ня конструкції ходової системи, що напряму впливає на зниження вели-
чини зовнішніх впливів.  
 
3.1 Коливальна схема трактора ХТЗ-150К 
 
При аналізі плавності ходу виділяють наступні основні елементи 
конструкції, що визначають якість підресорювання трактора: 
- підресорена частина, що включає всі агрегати, вузли і деталі, вага 
яких сприймається ресорами; 
- безпружинні частини, які включають усі агрегати, вузли і деталі, 
вага яких не сприймається ресорами; 
- підвіска, що представляє собою пристрій, що забезпечує передачу 
сил і моментів від коліс до підресореної частини і зменшення динамічних 
впливів на підресорену частину при русі по нерівних дорогах; 
- шини – опорні еластичні елементи трактора, що забезпечують на-
дійний контакт коліс з поверхнею дороги і пом'якшувальні динамічні дії з 
боку нерівностей дороги на безпружинні частини.  
Підресорена частина колісного трактора включає раму, двигун, ку-
зов і інші елементи. Всі складові елементи підресореною частини взаємно 
пов'язані еластичними прокладками, опорами і іншими пружними дета-
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лями. Крім того, самі вони не є абсолютно жорсткими. Тому підресорена 
частина фактично являє собою сукупність декількох пружно пов'язаних 
мас. Однак пружні зв'язки між елементами підресореною частини і пруж-
ні деформації її елементів впливають на плавність ходу трактора в значно 
меншій мірі, ніж підвіска і шини. Тому в практиці розрахунків і експери-
ментальних досліджень підресорювання колісних трактора ці чинники 
зазвичай не враховують і вважають, що підресорена частина являє собою 
однорідне абсолютно тверде фізичне тіло. Основними характеристиками 
його є величина маси, координати центру ваги, а також моменти інерції 
щодо осей, що проходять через центр ваги. Переміщення такого тіла в 
просторі може бути охарактеризоване лінійними переміщеннями його 
центра ваги і кутовими переміщеннями щодо цього ж центру.  
До непідресорених частин трактора зазвичай відносять шини, коле-
са, колісні редуктори, осі коліс, провідні мости, частина деталей підвіски, 
рульового приводу і інше. Вага ресор, важелів направляючого пристрою, 
амортизаторів, тяг рульового приводу і карданного валу умовно ділять 
навпіл між підресореною і непідресореної частинами. При аналізі плав-
ності ходу зазвичай нехтують пружними деформаціями і зв'язками дета-
лей безпружинних мас, а також порівняно невеликими моментами інерції 
цих мас щодо координатних осей, що проходять через їх центри тяжіння. 
При розрахунках підресорювання колісних тракторів умовно вважають, 
що безпружинні частини являють собою однорідне абсолютно тверде 
фізичне тіло малих розмірів, тобто зосереджену в одній точці масу, центр 
ваги якої розташовується на осі обертання коліс. Внаслідок цього пере-
міщення безпружинних мас будуть відповідати переміщенням осі коліс. 
Динамічний вплив від нерівностей дороги до підресореною частини 
передаються через підвіску трактора, яка складається з трьох основних 
частин: пружного елемента (ресори), гасителя коливань (амортизатора) і 
направляючого пристрою. 
Пружний елемент в підвісці служить для зменшення динамічного 
впливу, що передається на остов машини від нерівностей дороги через 
шини та безпружинні частини. 
При складанні розрахункової моделі приймаємо такі припущення і 
спрощення: 
36 
1. Трактор симетричний щодо поздовжньої вертикальній площині, 
що дозволяє використовувати плоску модель (пружні зв'язку по бортах 
об'єднуються), а маса умовно розділяється на підресорену і безпружинну. 
До непідресореної маси відносяться маси мостів трактора, а до підресо-
реною – маси всіх вузлів і агрегатів, які сприймаються підвіскою. 
2. Пружними зв'язками між окремими агрегатами трактора нехтує-
мо. Підресорена маса трактора розглядається як одне ціле абсолютно жо-
рстке тіло. 
3. В якості розрахункової маси остова приймаємо експлуатаційну 
масу трактора.  
4. Вагова навантаження по бортах розподілена рівномірно. 
5. Пружні та демпфуючі елементи розглядаємо у вигляді без масової 
моделі, враховуємо тільки їх піддатливість і коефіцієнти демпфірування.  
6. Піддатливість і коефіцієнти демпфірування вважаємо постійними, 
тобто приймаємо лінійні характеристики пружних і демпфуючих елемен-
тів. 
7. Вважаємо, що трактор рухається прямолінійно, з постійною шви-
дкістю, рух відбувається по нормалі до змінювання профілем опорної 
поверхні, тобто профіль змінюється синхронно під колесами бортів. 
8. Вважаємо, що контакт шини з опорною поверхнею точковий, ши-
на котиться без відриву від опорної поверхні, тобто точно відтворює не-
рівності опорної поверхні. 
9. Вважаємо, що всі сили діють в поздовжньої вертикальній площи-
ні. 
10. Горизонтальними складовими сил опору руху нехтуємо як вели-
чинами другого порядку малості. 
11. Розглядаємо коливання остову в межах малих відхилень; профіль 
опорної поверхні вважаємо гармонійним, діє детерміноване обурення. 
12. Відзначимо, що для даної системи, яка досліджується коефіцієнт 
демпфірування амортизатору Kа2 дорівнює нулю, тому що задній міст 
трактора жорстко з’єднано з остовом трактора; окрім того жорсткість 
ресори Ср2 має максимально можливе значення. 
Основою для створення математичної моделі підвіски є наведення 
диференційних рівнянь, які описують процеси в підвісці за допомогою 
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складання коливальної схеми, зображеної на рис. 3.1.  
 
 
Рисунок 3.1 – Коливальна схема колісного трактора 
 
Для складання математичної моделі коливань досліджуваної систе-
ми скористаємося основним способом, який базується на рівнянні Лагра-
нжа 2-го роду. Рівняння складаються для кожної маси входить в розраху-
нкову систему і мають такий вигляд: 
 
i
i i i i
d T T П Ф
Q
dt q q q q
    
     
     
,                             (3.1) 
де  qi – узагальнена координата;  
Т – кінетична енергія;  
П – потенціальна енергія;  
Ф – дисипативна функція Релея;  
Qi – зовнішнє обурення.  
Для складання математичної моделі коливань досліджуваної систе-
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ми скористаємося основним способом, який базується на рівнянні Лагра-
нжа 2-го роду [3]. Рівняння складаються для кожної маси, що входять в 
розрахункову систему.  
Запишемо рівняння енергії: 
 
 2 2 2 2 20 0 0 1 1 2 2
1
2
Т М z М m y m y             ;                (3.2) 
 2 2 2 21 1 2 2 1 1 2 2
1
2 2 2 2
2
р р ш шП С С С С                ;               (3.3) 
 2 2 2 21 1 2 2 1 1 2 2
1
2 2 2 2
2
а а ш шФ К К К К               
    ,               (3.4) 
де 
0М  – вага трактора; 0z  – переміщення центру мас остову; 
2
0
2
М 
 – момент інерції;   – кут нахилу остову; 1m  та 2m  – маса пе-
реднього та заднього мостів; 
1y  та 2y  – переміщення переднього та зад-
нього мостів; 
1рС  та 2рС  – жорсткість передньої та задньої підвіски; 1  
та 
2  – деформація передньої та задньої підвіски; 1шС  та 2шС  – жорст-
кість шин переднього та заднього мостів; 
1  та 2  – деформація шин 
переднього та заднього мостів; 
1аК  та 2аК  – коефіцієнт демпфірування 
амортизаторів; 1шК  та 2шК  – коефіцієнт демпфірування шин.  
З урахуванням зв'язку узагальнених і надлишкових координат рів-
няння енергії матимуть вигляд 
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;  (3.5) 
   
2 2 2 2
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1
2 2 2 ( ( )) 2 ( ( ))
2
а а ш шФ К z y К z y К y q t К y q t                  
       . 
де  1z  та 2z  – переміщення остова в зоні переднього та заднього мо-
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стів;  
1l  та 2l  – відстані від центру мас до переднього та заднього мос-
тів;  
1( )q t  та 2 ( )q t  – висоти нерівностей дорожнього мікропрофіля.  
Взявши відповідні похідні по координатах z1, z2, y1, y2 можна отри-
мати рівняння руху у вигляді: 
 
2 2 20 0
2 1 2 1 2 1 1 1 12 2
1 1 1 1
2 2 20 0
1 2 2 1 1 2 2 2 22 2
2 2 2 2
1 1 1 1 1 1 1
( ) ( ) 2 2
2 2 0;
( ) ( ) 2 2
2 2 0;
(2 2 ) (2 2
а р
а р
а р
а р
а ш р ш
M M
l z l l z К z С z
L L
К y С y
M M
l z l l z К z С z
L L
К y С y
m y К К y С С
 
 
              
      
              
      
         
  

  

 
1 1 1
1 1 1 1 1 1
2 2 2 2 2 2 2 2 2 2
2 2 2 2 2 2
) 2
2 2 ( ) 2 ( );
(2 2 ) (2 2 ) 2
2 2 ( ) 2 ( ).
а
р ш ш
а ш р ш а
р ш ш
y К z
С z К q t С q t
m y К К y С С y К z
С z К q t С q t










    
        

               

        


  

  (3.6) 
 
Отримана система є громіздкою при обробці. Так як більшість сис-
тем підресорювання прагнуть зробити квазісиметричними, розглянемо 
варіант симетричної системи. 
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Зробимо відповідні перетворення і розділимо рівняння: 
- по координаті z1 на М1; 
- по координаті z2 на М2; 
- по координаті y1 на m1; 
- по координаті y2 на m2. 
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Введемо умовні позначення для парціальних частот, парціальних 
коефіцієнтів демпфірування і парціальних коефіцієнтів зв'язку. Значення 
парціальних частот і коефіцієнтів зв'язку наведені в табл. 3.1.  
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Таблиця 3.1 – Парціальні частоти і коефіцієнти зв'язку 
Найменування  
коефіцієнта 
Вертикальні коливання остову Вертикальні коливання мостів 
Передня частина Задня частина Передній міст Задній міст 
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  11
1
2
2 аy
К
n
m

  22
2
2
2 аy
К
n
m

  
- по пружності 
1
1
1
2 р
z
C
М


  
2
2
2
2 р
z
C
М


  
1
1
1
2 р
y
C
m


  
2
2
2
2 р
y
C
m


  
Парціальний коефіцієнт зовнішнього впливу: 
- по демпфіруванню 
1
1
1
2
2 шш
К
n
m

  22
2
2
2 шш
К
n
m

  
- по пружності 
2 1
1
1
2 ш
ш
C
m


  2 22
2
2 ш
ш
C
m


  
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З урахуванням прийнятих позначень система рівнянь прийме ви-
гляд: 
 
2
1 1 1 1 1 1 1 1 1
2
2 2 2 2 2 2 2 2 2
2 2
1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
2 2
2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2
2 2 0;
2 2 0;
2 2 2 ( ) ( );
2 2 2 ( ) (
z z z z
z z z z
y y y y ш ш
y y y y ш ш
z h z z n y y
z h z z n y y
y h y y n z z n q t q t
y h y y n z z n q t q t
 
 
  
  
        
        
           
           
 
 
  
   ).







 
 
У разі симетричною системи підресорювання чотири рівняння утво-
рюють дві підсистеми кожна з яких описує рух передньої або задньої ча-
стини автомобіля. 
Це дозволяє розглядати окремо коливання передньої або задньої ча-
стини автомобіля. При цьому немає необхідності виражати q1(t) і q2(t) 
через рух центру мас системи, що досліджується. 
Система рівнянь, що описує рух передньої частини трактора: 
 
2
1 1 1 1 1 1 1 1 1
2 2
1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
2 2 0;
2 2 2 ( ) ( ).
z z z z
y y y y ш ш
z h z z n y y
y h y y n z z n q t q t
 
  
         

           
 
  
       (3.7) 
 
Система рівнянь, що описує рух задньої частини трактора: 
 
2
2 2 2 2 2
2 2
2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2
0;
2 2 ( ) ( ).
z z
y y y ш ш
z z y
y h y y z n q t q t
 
  
     

         

  
               (3.8) 
 
Запишемо рівняння в операторної формі: 
а) для передньої частини: 
 
2
1 1( )z S z S ;    1 1( )z Sz S ;    1 1( )z z S ; 
2
1 1( )y S y S ;   1 1( )y Sy S ;   1 1( )y y S ; 
1 1( ) ( )q t Sq S ;   1 1( ) ( )q t q S . 
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Підставивши введені позначення в рівняння і зробивши перетворен-
ня, одержимо: 
 
2 2
1 1 1 1 1
2 2 2
1 1 1 1 1 1 1 1 1
( 2 ) ( ) (2 ) ( ) 0;
z1
(2 ) ( ) ( 2 ) ( ) (2 ) ( ).
z z z
y y y y ш ш
S h S z S n S y S
n S z S S h S y S n S q S
 
  
         

            
 
 
На основі отриманої системи рівнянь складається визначник, який 
використовується для отримання виразу передавальної функції, а потім 
комплексної передавальної функції за досліджуваною координатою. 
Передавальна функція по координаті z1: 
 
2
1 1 1 11
1 2 2 2 2
1 1 1 1 1 1 1 1 1
(2 ) (2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 ) (2 ) (2 )
z z ш ш
z
z z y y z z y y
n S n Sz S
W S
q S S h S S h S n S n S
 
   
    
 
            
 
 
Передавальна функція по координаті y1: 
 
2 2 2
1 1 1 11
1 2 2 2 2
1 1 1 1 1 1 1 1 1
( 2 ) (2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 ) (2 ) (2 )
z z ш ш
y
z z y y z z y y
S h S n Sy S
W S
q S S h S S h S n S n S
 
   
     
 
            
 
 
Проводимо заміну S на (j), тоді передавальної функції матиме ви-
гляд: 
- по координаті z1: 
 
2
1 1 1 11
1 2 2 2 2
1 1 1 1 1 1 1 1 1
(2 ( ) ) (2 ( ) )( )
( ) .
( ) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) (2 ( ) ) (2 ( ) )
z z ш ш
z
z z y y z z y y
n i n iz i
W i
q i i h i i h i n i n i
   

          
    
 
            
 
 
- по координаті y1: 
 
2 2 2
1 1 1 11
1 2 2 2 2
1 1 1 1 1 1 1 1 1
(( ) 2 ( ) ) (2 ( ) )( )
( ) .
( ) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) (2 ( ) ) (2 ( ) )
z z ш ш
y
z z y y z z y y
i h i n iy j
W i
q i i h i i h i n i n i
    

          
     
 
            
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Модуль комплексної передавальної функції по координаті z1 має ви-
гляд: 
 
2 2
1 1 1( ) Re ( ) Im ( ) .z z zW i     
 
Модуль комплексної передавальної функції по координаті y1 має ви-
гляд: 
 
2 2
1 1 1( ) Re ( ) Im ( ) .y y yW i     
 
Максимальне переміщення передньої частини остова: 
 
1max 1( ) .o zz q W i   
 
Максимальне прискорення передньої частини остова: 
 
2
1max 1( ) .o zz q W i     
 
Максимальне переміщення переднього моста: 
 
1max 1( ) .o yy q W i   
 
б) для задньої частини: 
 
2
2 2 ( )z S z S ;    2 2 ( )z Sz S ;    2 2 ( )z z S ; 
2
2 2 ( )y S y S ;   2 2 ( )y Sy S ;   2 2 ( )y y S ; 
2 2( ) ( )q t Sq S ;   2 2( ) ( )q t q S . 
 
Підставивши введені позначення в рівняння і зробивши перетворен-
ня, одержимо: 
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2 2
z2 2 2 2 2 2
2 2 2
2 2 2 2 2 2 2 2 2
( 2 ) ( ) (2 ) ( ) 0;
(2 ) ( ) ( 2 ) ( ) (2 ) ( ).
z z z
y y y y ш ш
S h S z S n S y S
n S z S S h S y S n S q S
 
  
         

            
 
 
На основі отриманої системи рівнянь складається визначник, який 
використовується для отримання виразу передавальної функції, а потім 
комплексної передавальної функції за досліджуваною координатою. 
Передавальна функція по координаті z2: 
 
2
2 2 2 22
2 2 2 2 2
2 2 2 2 2 2 2 2 2
(2 ) (2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 ) (2 ) (2 )
z z ш ш
z
z z y y z z y y
n S n Sz S
W S
q s S h S S h S n S n S
 
   
    
 
            
 
 
Передавальна функція по координаті y2: 
 
2 2 2
2 2 2 22
2 2 2 2 2
2 2 2 2 2 2 2 2 2
( 2 ) (2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 ) (2 ) (2 )
z z ш ш
y
z z y y z z y y
S h S n Sy S
W S
q S S h S S h S n S n S
 
   
     
 
            
 
 
Проводимо заміну S на (j), тоді передавальної функції матиме ви-
гляд: 
- по координаті z2: 
 
2
2 2 2 22
2 2 2 2 2
2 2 2 2 2 2 2 2 2
(2 ( ) ) (2 ( ) )( )
( ) .
( ) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) (2 ( ) ) (2 ( ) )
z z ш ш
z
z z y y z z y y
n i n iz i
W i
q i i h i i h i n i n i
   

          
    
 
            
 
 
- по координаті y2: 
 
2 2 2
2 2 2 22
2 2 2 2 2
2 2 2 2 2 2 2 2 2
(( ) 2 ( ) ) (2 ( ) )( )
( ) .
( ) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) (2 ( ) ) (2 ( ) )
z z ш ш
y
z z y y z z y y
i h i n iy j
W i
q i i h i i h i n i n i
    

          
     
 
            
 
 
Модуль комплексної передавальної функції по координаті z2 має ви-
гляд: 
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2 2
2 2 2( ) Re ( ) Im ( ) .z z zW i     
 
Модуль комплексної передавальної функції по координаті y2 має ви-
гляд: 
 
2 2
2 2 2( ) Re ( ) Im ( ) .y y yW i     
 
Максимальне переміщення передньої частини остова: 
 
2max 2 ( ) .o zz q W i   
 
Максимальне прискорення передньої частини остова: 
 
2
2max 2 ( ) .o zz q W i     
 
Максимальне переміщення переднього моста: 
 
2max 2 ( ) .o yy q W i   
 
3.2 Дослідження деформації підвіски і шин 
 
З урахуванням зв'язку узагальнених і надлишкових координат рів-
няння енергії матимуть вигляд: 
 
2
1 1 1 2 2 2 2 2
0
2
2 2 2 2 1 1 1 2
0
2 2
1 1 1 2 2 2
( ( )) ( ( ))1
2
( ( )) ( ( ))
( ( )) ( ( )) ;
q t l q t l
Т М
L
q t q t z
М
L
m q t m q t
   
   

 
        
    
  
     
    
 
      
   
    
  
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2 2 2 2
1 1 2 2 1 1 2 2
1
2 2 2 2
2
р р ш шП С С С С                  ; 
2 2 2 2
1 1 2 2 1 1 2 2
1
2 2 2 2
2
а а ш шФ К К К К                 
   . 
 
Взявши відповідні похідні по координатах 1, 2, 1, 2 можна отри-
мати рівняння руху у вигляді: 
 
2 2 2 2 2 20 0 0
2 1 1 1 1 1 2 1 2 12 2 2
2 2 2 2 2 20 0 0
1 2 2 2 2 2 1 2 1 22 2 2
2 20
2 1 1 1 12
( ) 2 2 ( ) ( ) ( );
( ) 2 2 ( ) ( ) ( );
( ) 2 2
а р
а р
ш
M M M
l К С l l q t
L L L
M M M
l К С l l q t
L L L
M
l m К
L
      
      
  
                
                
        
 
 
 
   
   
  2 2 2 20 0
1 1 2 1 2 12 2
2 2 2 2 2 20 0 0
1 2 2 2 2 2 2 1 2 1 2 22 2 2
( ) ( ) ( );1
( ) 2 2 ( ) ( ) ( ).
ш
ш ш
M M
С l l m q t
L L
M M M
l m К С l l m q t
L L L
   
      
         
                  





  
  
 
   
   
   
 
  
 (3.7) 
 
Отримана система є громіздкою при обробці. Так як більшість сис-
тем підресорювання прагнуть зробити квазісімметрічнимі, розглянемо 
варіант симетричній системи. Для ідеального випадку умова симетрії         
 = 1. 
 
2
1 2 ;l l     
20 0
2 1 2 1 2 12 2
( ) ( ) 0;
M M
l l l l l l
L L
          
2 2 20 0 0 0
2 2 2 1 2 2 1 2 12 2 2 2
2 1
( ) ( ) ( )
( )
M M M M
l l l l l l l l M
L L l l L
            

; 
2 2 20 0 0 0
1 1 2 1 1 1 2 1 22 2 2 2
2 1
( ) ( ) ( )
( )
M M M M
l l l l l l l l M
L L l l L
            

. 
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Зробимо відповідні перетворення і розділимо рівняння: 
 - по координаті 1 на М1; 
 - по координаті 2 на М2; 
 - по координаті 1 на   М1+m1; 
 - по координаті 2 на   М2+m2. 
 
     
     
11 1
1 1 1 1 1
1 1 1
22 2
2 2 2 2 2
2 2 2
1 1 1
1 1 1 1 1
1 1 1 1 1 1
2 2 2
2 2 2 2
2 2 2 2 2 2
22
( );
22
( );
2 2
( );
2 2
ра
ра
ш ш
ш ш
СК M
q t
M M M
СК M
q t
M M M
К С M
q t
M m M m M m
К С M
M m M m M m
   
   
   
   

       

       
 
       
  
 
       
  
   
   
  
  
2 ( ).q t













  
 
Введемо умовні позначення для парціальних частот, парціальних 
коефіцієнтів демпфірування і парціальних коефіцієнтів зв'язку. Значення 
парціальних частот і коефіцієнтів зв'язку наведені в табл. 3.2. 
З урахуванням прийнятих позначень система рівнянь прийме ви-
гляд: 
 
2
1 1 1 1 1 1 1 1
2
2 2 2 2 2 2 2 2
2
1 1 1 1 1 1 1 1
2
2 2 2 2 2 2 2 2
2 ( );
2 ( );
2 ( );
2 ( ).
h q t
h q t
h q t
h q t
  
  
  
  
     
     
     
     
        

       

       

       
   
   
  
  
 
 
У разі симетричною системи підресорювання чотири рівняння утво-
рюють дві підсистеми, які описує рух передньої або задньої частини. 
Це дозволяє розглядати окремо коливання передньої або задньої ча-
стини автомобіля. При цьому немає необхідності виражати q1(t) та q2(t) 
через рух центру мас системи, що досліджується. 
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Таблиця 3.2 – Парціальні частоти і коефіцієнти зв'язку 
Найменування  
коефіцієнта 
Деформація підвіски Деформація шин 
Передня підвіска Задня підвіска Переднього моста Заднього моста 
Парціальний коефіці-
єнт демпфірування 
1
1
1
2
2 a
K
h
M


  22
2
2
2 a
K
h
M


  11
1 1
2
2 ш
K
h
M m




 22
2 2
2
2 ш
K
h
M m




 
Парціальна частота 
12
1
1
2 рC
M


  
22
2
2
2 рC
M


  
2 1
1
1 1
2 шC
M m




 2 22
2 2
2 шC
M m




 
Інерційний парціаль-
ний коефіцієнт зв'язку 
1
1
1
M
M
   
2
2
2
M
M
   
1
1
1 1
M
M m
 

 22
2 2
M
M m
 

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Система рівнянь що описують рух передньої частини автомобіля: 
 
2
1 1 1 1 1 1 1 1
2
1 1 1 1 1 1 1 1
2 ( );
2 ( ).
h q t
h q t
  
  
     
     
        

       
   
  
                 (3.8) 
 
Система рівнянь що описують рух задньої частини автомобіля: 
 
2
2 2 2 2 2 2 2 2
2
2 2 2 2 2 2 2 2
2 ( );
2 ( ).
h q t
h q t
  
  
     
     
        

       
   
  
               (3.9) 
 
Запишемо рівняння в операторної формі: 
а) для передньої частини: 
 
2
1 1( )S S 
 ;    
1 1( )S S 
 ;    
1 1( )S  ; 
2
1 1( )S S  ;   1 1( )S S  ;   1 1( )S  ; 
2
1 1( ) ( )q t S q S . 
 
Підставивши введені позначення в рівняння і зробивши перетворен-
ня, одержимо: 
 
2 2 2 2
1 1 1 1 1
2 2 2 2
1 1 1 1 1 1
( 2 ) ( ) ( ) ( );
( 2 ) ( ) ( ) ( ).
S h S S S S S q S
S h S S S S S q S
 
  
  
   
         

         
 
 
На основі отриманої системи рівнянь складається визначник, який 
використовується для отримання виразу передавальної функції, а потім 
комплексної передавальної функції по досліджуваної координаті. 
Передавальна функція по координаті 1: 
 
2 2 2 4
1 11
1 2 2 2 2 4
1 1 1 1 1 1
( 2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 )
S S h S SS
W S
q s S h S S h S S
 

    

  
     
 
        
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Передавальна функція по координаті 1: 
 
2 2 2 4
1 1 11
1 2 2 2 2 4
1 1 1 1 1 1
( 2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 )
S S h S SS
W S
q S S h S S h S S
  

    
 
  
      
 
        
 
 
Проводимо заміну S на (j), тоді передавальної функції матиме ви-
гляд: 
– по координаті 1: 
 
2 2 2 4
1 11
1 2 2 2 2 4
1 1 1 1 1 1
( ) (( ) 2 ( ) ) ( )( )
( )
( ) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) ( )
j j h j jj
W j
q j j h j j h j j
 

    
     

        
     
 
        
; 
 
– по координаті 1: 
 
2 2 2 4
1 1 11
1 2 2 2 2 4
1 1 1 1 1 1
( ) (( ) 2 ( ) ) ( )(( ))
( ) .
(( )) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) ( )
j j h j jj
W j
q j j h j j h j j
  

    
      

        
      
 
        
 
 
Модуль комплексної передавальної функції по координаті 1 має ви-
гляд: 
 
2 2
1 1 1( ) Re ( ) Im ( ) .W j       
 
Модуль комплексної передавальної функції по координаті 1 и має 
вигляд: 
 
2 2
1 1 1( ) Re ( ) Im ( ) .W j       
 
Максимальна деформація передньої підвіски: 
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1max 1( ) .oq W j    
 
Максимальна деформація шин переднього моста: 
 
1max 1( ) .oq W j    
 
б) для задньої частини: 
 
2
2 2 ( )S S 
 ;    
2 2 ( )S S 
 ;    
2 2 ( )S  ; 
2
2 2 ( )S S  ;   2 2 ( )S S  ;   2 2 ( )S  ; 
2
2 2( ) ( )q t S q S .. 
 
Підставивши введені позначення в рівняння і зробивши перетворен-
ня, одержимо: 
 
2 2 2 2
2 2 2 2 2
2 2 2 2
2 2 2 2 2 2
( 2 ) ( ) ( ) ( );
( 2 ) ( ) ( ) ( ).
S h S S S S S q S
S h S S S S S q S
 
  
  
   
         

         
. 
 
На основі отриманої системи рівнянь складається визначник, який 
використовується для отримання виразу передавальної функції, а потім 
комплексної передавальної функції по досліджуваної координаті. 
Передавальна функція по координаті 2: 
 
2 2 2 4
2 22
2 2 2 2 2 4
2 2 2 2 2 2
( 2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 )
S S h S SS
W S
q S S h S S h S S
 

    

  
     
 
        
. 
 
Передавальна функція по координаті 2: 
 
2 2 2 4
2 2 22
2 2 2 2 2 4
2 2 2 2 2 2
( 2 )( )
( ) .
( ) ( 2 ) ( 2 )
S S h S SS
W S
q S S h S S h S S
  

    
 
  
      
 
        
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Проводимо заміну S на (j), тоді передавальної функції матиме ви-
гляд: 
– по координаті 2: 
 
2 2 2 4
2 22
2 2 2 2 2 4
2 2 2 2 2 2
( ) (( ) 2 ( ) ) ( )( )
( )
( ) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) ( )
j j h j jj
W j
q j j h j j h j j
 

    
     

        
     
 
        
; 
 
– по координаті 2: 
 
2 2 2 4
2 2 22
2 2 2 2 2 4
2 2 2 2 2 2
( ) (( ) 2 ( ) ) ( )(( ))
( )
(( )) (( ) 2 ( ) ) (( ) 2 ( ) ) ( )
j j h j jj
W j
q j j h j j h j j
  

    
      

        
      
 
        
. 
 
Модуль комплексної передавальної функції по координаті 2 має ви-
гляд: 
 
2 2
2 2 2( ) Re ( ) Im ( ) .W j       
 
Модуль комплексної передавальної функції по координаті 2 має ви-
гляд: 
 
2 2
2 2 2( ) Re ( ) Im ( ) .W j       
 
Максимальна деформація задньої підвіски: 
 
2max 2 ( ) .oq W j    
Максимальна деформація шин заднього моста: 
 
2max 2 ( ) .oq W j    
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3.3 Моделювання мікропрофілю дорожньої поверхні 
 
Формування мікропрофілю поверхні, по якій експлуатується коліс-
ний трактор, визначається під впливом багатьох факторів (це, насампе-
ред, властивості покриття, інтенсивність руху трактору та інше) [27].  
Аналітичним шляхом визначення зміна мікропрофілю відбувається 
при обчисленні випадкової функції, яка залежить від координат усеред-
неної площини, відносно якої змінюється висота нерівностей.  
Статистичними характеристиками поверхні полотна шляху будуть 
кореляційні функції [28]: 
 
1
( ) lim ( ) ( ) ;
2
N
q
N N
R l q x q x l dx
x 
                  (3.10) 
1
( ) lim ( ) ( ) ,
2
N
N N
R l x x l dx
x
  
 
                     (3.11) 
де  Rq(l) та RΨ(l) – кореляційні функції повздовжніх та поперечних 
перетин мікропрофіля;  
q – ординати середнього перерізу;  
Ψ – кут нахилу поперечного перетину. 
Відомо, що нормовані кореляційні функції ординат середнього пере-
тину апроксимуються за наступними виразами: 
 
( ) ;R D e
 

 
                                      (3.12) 
( ) cos( );R D e
 
  
 
                               (3.13) 
2 2
1 2
1 2
( cos( ));
( )
1;
D A e A e
R
A A
   
 

         
 
 
          (3.14) 
31 2
1 2 3
1 2 3
( cos( ));
( )
1,
D A e A e A e
R
A A A
    
 

            
 
  
   (3.15) 
де  D – дисперсія висот нерівностей поверхні;  
α, β – коефіцієнти кореляції.  
На рис. 3.2 наведено графіки нормованої функції кореляції в залеж-
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ності від вибору функції.  
 
 
Рисунок 3.2 – Нормовані функції кореляції: 
1 –з рівняння (3.12); 2 –з рівняння (3.13); 3 –з рівняння (3.14);  
4 –з рівняння (3.15) 
 
Спектральна щільність – це найбільш повна характеристика збурень, 
що діють на самохідну машину. Застосовуючи перетворення Фур’є, наве-
демо спектральну щільність для нормованих кореляційних функцій.  
 
2 2
2
( ) ;S D


 

 

                               (3.16) 
2 2 2
4 2 2 2 2 2 2
2 ( )
( ) ;
2 ( ) ( )
S D
   

     
   
 
     
          (3.17) 
2 2 2
1 1 2 2 2
2 2 4 2 2 2 2 2 2
1 2 2
2 2 ( )
( ) ;
2 ( ) ( )
A A
S D
    

       
       
   
       
  (3.18) 
2 2 2
3 3 31 1 2 2
2 2 2 2 4 2 2 2 2 2 2
1 2 3 3
2 ( )2 2
( ) .
2 ( ) ( )
AA A
S D
    

         
        
    
        
 (3.19) 
 
На рис. 3.3 наведено криві кореляційних функцій (3.13) та спектра-
льних щільностей (3.17) при експлуатації на асфальтобетонній, ґрунтовій 
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поверхнях та на стерні колосових культур.  
За допомогою генерації білого шуму будується випадкова функція 
q(t), яка описує висоти нерівностей за відомими методами [31 – 32]. Суть 
цих методів зводиться до формування диференційного рівняння 
 
2
1
( ) ( ) ( ) ( ),
2
T q t T q t q t K t

                          (3.20) 
де  T1 та T2 – сталі часу, які формують функцію q(t) при подачі на 
його вхід білого шуму ζ(t);  
Кζ – коефіцієнт підсилення.  
Оскільки колісний трактор ХТЗ-150К виконує транспортні та техно-
логічні операції, то цілком доцільно визначити випадкову функцію q(t) 
для таких поверхонь, як асфальтобетонної, ґрунтової доріг та стерні ко-
лосових культур. 
В табл. 3.3 зведено значення сталих часу T1 та T2, а також коефіцієн-
та підсилення Кζ, для наведених поверхонь. Проте необхідно відмітити, 
що в ході даного дослідження колісний трактор ХТЗ-150К виконуватиме 
транспортні роботи на асфальтобетонній поверхні (при швидкості 42 
км/год), технологічні – на ґрунтовій поверхні (при швидкості 12,8 та 21,5 
км/год) та на стерні колосових культур (при швидкості 7,2 км/год). На 
основі даних з табл. 3.3 будується на рис. 3.4 випадковий мікропрофіль 
відповідної поверхні.  
 
Таблиця 3.3 – Значення сталих часу T1 та T2, а також коефіцієнта пі-
дсилення Кζ 
Тип поверхні Швидкість T1 T2 Кζ 
асфальтобетонна 42 0,175 0,147 0,395 
ґрунтова 21,5 0,133 0,114 0,948 
ґрунтова 12,8 0,225 0,184 1,23 
стерня колосових 
культур 
7,2 0,308 0,238 1,69 
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а                                                                 б 
  
в                                                                                             г 
   
д                                                                                             е  
Рисунок 3.3 – Криві кореляційних функцій та спектральних щільностей: 
а, б – асфальтобетонна поверхня; в, г – ґрунтова поверхня; д, е – сте-
рня колосових культур; 1 – швидкість 7,2 км/год; 2 – швидкість 
12,8 км/год; 3 – швидкість 21,5 км/год; 4 – швидкість 42 км/год 
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а 
 
б 
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Рисунок 3.4 – Реалізація випадкового мікропрофіля дороги: 
а  – асфальтобетонна поверхня; б, в – ґрунтова поверхня; г – стерня 
колосових культур 
 
3.4 Оцінка плавності руху колісного трактора 
 
При оцінюванні плавності руху самохідної машини від впливу нері-
вностей необхідно проаналізувати значення дисперсії вертикальних пе-
реміщень та прискорень остову трактора [33] 
 
2
0
1
( ) ;z zS d  


                                   (3.21) 
2
0
1
( ) .z zS d  


                                    (3.22) 
 
На рис. 3.5 наведено спектральну щільність амплітуд та дисперсію 
вертикальних переміщень та прискорень передньої та задньої частин 
остову самохідної машини, на прикладі колісного трактора ХТЗ-150К.  
В табл. 3.4 наведено значення дисперсії вертикальних переміщень та 
прискорень остову колісного трактора ХТЗ-150К при експлуатації по різ-
ним поверхням. 
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Рисунок 3.5 – Спектральна щільність амплітуд вертикальних переміщень 
та прискорень передньої та задньої частин остову трактора ХТЗ-150К:  
а, б – для асфальтобетонної поверхні, швидкість 42 км/год; в, г – для 
ґрунтової поверхні, швидкість 21,5 км/год; д, е – для ґрунтової поверхні, 
швидкість 12,8 км/год; г – для стерні колосових культур, швидкість 
7,2 км/год; 1 – передня частина; 2 – задня частина остову 
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Таблиця 3.4 – Значення дисперсії вертикальних переміщень та прис-
корень остову 
Тип поверхні 
V, 
км/год 
1z , м 1z  , м/с
2
 
2z , м 2z  , м/с
2
 
Передня частина 
остову 
Задня частина 
остову 
асфальтобетонна 42 0,09 0,48 0,09 0,6 
ґрунтова 21,5 0,23 1,25 0,23 1,63 
ґрунтова 12,8 0,24 0,99 0,22 1,14 
стерня  7,2 0,31 1,2 0,29 1,4 
 
На основі даних з табл. 3.4 можна стверджувати про те, що макси-
мальне значення дисперсії вертикальних переміщень остову (як перед-
ньої, так і задньої частин) спостерігається при експлуатації трактора на 
поверхні стерня колосових культур. А максимальне прискорення остову 
трактора при експлуатації на ґрунтовій поверхні зі швидкістю 
( 21,5V   км/год). 
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РОЗДІЛ 4. ПЛАВНІСТЬ РУХУ МАШИННО-ТРАКТОРНОГО 
АГРЕГАТУ ЗА ПРИНЦИПОМ ДАЛАМБЕРА 
 
4.1 Обґрунтування та опис розрахункової моделі вертикальних 
та поздовжньо-кутових коливань машино-тракторного агрегату 
 
При складанні розрахункової моделі приймаємо наступні допущен-
ня й спрощення [34 – 37]: 
– машино-тракторний агрегат симетричний щодо поздовжньої вер-
тикальної площини, що дозволяє використати плоску модель (пружні 
зв'язки по бортах поєднуються), а маса умовно розділяється на підресо-
рену й непідресорену. До непідресореної маси відносяться маси мостів 
машино-тракторного агрегату, а до підресореного – маси всіх вузлів і 
агрегатів, сприйманих підвіскою; 
– пружними зв'язками між окремими агрегатами машино-
тракторного агрегату зневажаємо. Підресорена маса розглядається як 
одне ціле абсолютно тверде тіло; 
– за розрахункову масу остову приймаємо експлуатаційну масу ма-
шино-тракторного агрегату; 
– вагове навантаження по бортах розподілене рівномірно; 
– пружні та елементи, що демпфірують, розглядаємо у вигляді без 
масової моделі, враховуємо піддатливість і коефіцієнти демпфірування; 
– вважаємо, що машино-тракторний агрегат рухається прямолінійно, 
з постійною швидкістю, рух відбувається по нормалі до профілю опорної 
поверхні, що змінюється, тобто профіль міняється синхронно під колісь-
ми правого та лівого бортів. Такий режим руху є несприятливим з точки 
зору зовнішнього впливу на машино-тракторний агрегат; 
– вважаємо, що контакт шини з опорною поверхнею крапковий, ши-
на котиться без відриву від опорної поверхні, тобто точно відтворює не-
рівності опорної поверхні; 
– вважаємо, що всі сили діють у поздовжній вертикальній та поздо-
вжній горизонтальній площині; 
– розглядаємо коливання остову в межах малих відхилень. 
Схема розрахункової моделі представлена на рис. 4.1. 
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Рисунок 4.1 – Розрахункова плоска модель машино-тракторного 
агрегату 
 
4.2 Математична модель коливань машино-тракторного  
агрегату 
 
Для виводу основних залежностей, використовуваних для одержан-
ня закону руху машино-тракторного агрегату й побудови частотних хара-
ктеристик досліджуваної коливальної системи скористаємося принципом 
Даламбера, що ґрунтується на прикладанні до кожної маси системи зов-
нішніх сил, реакцій зв'язків і сил інерції. Рівняння складаються для кож-
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ної маси, що входить до розрахункової системи. 
Вертикальні сили, що діють на сидіння водія трактора наведені на 
рис. 4.2, та визначаються за формулами 
– сила ваги сидіння 
 
,С СG m g                                           (4.1) 
де  
Сm  – вага сидіння водія трактора; 
g  – прискорення вільного падіння. 
– сила інерції, що діє на сидіння водія трактора 
 
ис ,С СF m Z 
                                          (4.2) 
де  
СZ
  – вертикальне прискорення маси сидіння водія трактора. 
– сила, що створюється амортизатором підвіски сидіння водія трак-
тора 
 
aс ac ,СF K  
                                          (4.3) 
де  
acK  – коефіцієнт демпфування амортизатора підвіски сидіння 
водія трактора; 
С
  – швидкість деформації підвіски сидіння водія трактора. 
– сила, що створюється пружнім елементом підвіски сидіння водія 
трактора 
 
,рс С СF С                                            (4.4) 
де  
СС  – жорсткість пружного елементу підвіски сидіння водія трак-
тора; 
С  – деформація підвіски сидіння водія трактора. 
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Рисунок 4.2 – Схема вертикальних сил, що діють на сидіння водія 
трактора 
 
Вертикальні сили, що діють на остов трактора наведені на рис. 4.3, 
та визначаються за формулами 
– сила ваги остову трактора 
 
тр тр ,МG M g                                        (4.5) 
де  
трM  – вага остову трактора. 
– сила інерції, що діє на остов трактора 
 
u тр тр тр ,zMF M Z 
                                     (4.6) 
де трZ
  – вертикальне прискорення центру мас остова трактора. 
– сила, що створюється амортизатором передньої підвіски трактора 
 
1 1 12 ,a aF K   
                                      (4.7) 
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де  
1aK  – коефіцієнт демпфування амортизатора передньої підвіски 
трактора; 
1
  – швидкість деформації передньої підвіски трактора. 
– сила, що створюється пружнім елементом передньої підвіски трак-
тора 
 
1 1 12 ,р pF С                                          (4.8) 
де  
1pС  – жорсткість пружного елементу передньої підвіски тракто-
ра; 
1  – деформація передньої підвіски трактора. 
– сила, що створюється за рахунок демпфування в пневматичних 
пружних елементі передньої підвіски трактора 
 
б1 б1 б12 ,ап aп пF K   
                                  (4.9) 
б2 б2 б22 ,ап aп пF K   
                               (4.10) 
де  
б1aпK  та б2aпK – коефіцієнт демпфування першого та другого пне-
вматичного пружного елементу передньої підвіски трактора, відповідно; 
б1п
  та 
б2п
 – швидкість деформації першого та другого пневма-
тичного пружного елементу передньої підвіски трактора. 
– сила, що створюється пневматичними пружними елементами пе-
редньої підвіски трактора 
 
б1 б1 б12 ,рп п пF С                                    (4.11) 
б2 б2 б22 ,рп п пF С                                   (4.12) 
де  б1пС  та б2пС  – жорсткість першого та другого пневматичного 
пружного елементу передньої підвіски трактора, відповідно; 
б1п  та б2п – деформації першого та другого пневматичного 
пружного елементу передньої підвіски трактора. 
– сила, що створюється за рахунок демпфування в пневматичних 
шинах заднього моста трактора 
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ш2 ш2 ш22 ,аF K                                     (4.13) 
де  
ш2K  – коефіцієнт демпфування пневматичних шин коліс задньо-
го моста трактора; 
ш2  – швидкість деформації пневматичних шин коліс заднього 
моста трактора. 
– сила, що створюється пневматичними шинами коліс заднього мос-
та трактора 
 
ш2 ш2 ш22 ,F С                                     (4.14) 
де  
ш2С  – жорсткість пневматичних шин коліс заднього моста трак-
тора; 
ш2  – деформації пневматичних шин коліс заднього моста трак-
тора. 
– момент інерції, що діє на остов трактора 
 
тр 0тр тр ,иM J                                      (4.15) 
де  
0трJ  – приведений до центру мас момент інерції остову трактора; 
тр  – прискорення кутових коливань остову трактора в вертика-
льній повздовжній площині відносно центру мас. 
 
 
Рисунок 4.3 – Схема сил, що діють на остов трактора 
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Вертикальні сили, що діють на остов напівпричепа трактора наведе-
ні на рис. 4.4, та визначаються за формулами 
– сила ваги остову напівпричепа трактора 
 
пр пр ,MG M g                                      (4.16) 
де  
прM  – вага остову напівпричепа трактора. 
– сила інерції, що діє на остов напівпричепа трактора 
 
u пр пр пр ,zMF M Z 
                                  (4.17) 
де  прZ
  – вертикальне прискорення центру мас остова напівпричепа 
трактора. 
– сила, що створюється амортизаційними пристроями підвіски напі-
впричепа трактора 
 
апр пр пр ,aF K  
                                  (4.18) 
де  
aпрK  – коефіцієнт демпфування амортизаційних пристроїв підві-
ски напівпричепа трактора; 
пр
  – швидкість деформації підвіски напівпричепа трактора. 
– сила, що створюється пружними елементами підвіски напівприче-
па трактора 
 
пр пp пр2 ,рF С                                    (4.19) 
де  
пpС  – жорсткість пружного елементу підвіски напівпричепа трак-
тора; 
пр  – деформація передньої підвіски трактора. 
– момент інерції, що діє на остов напівпричепа трактора 
 
пр 0пр пр ,иM J                                       (4.20) 
де  
0прJ  – приведений до центру мас момент інерції остову напівп-
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ричепа трактора; 
пр  – прискорення кутових коливань остову напівпричепа тракто-
ра в вертикальній повздовжній площині відносно центру мас. 
 
 
Рисунок 4.4 – Схема сил, що діють на остов напівпричепа трактора 
 
Вертикальні сили, що діють на передній міст трактора наведені на 
рис. 4.5, та визначаються за формулами 
– сила ваги переднього моста трактора 
 
m1 1 ,G m g                                        (4.21) 
де  
1m  – вага переднього моста трактора. 
– сила інерції, що діє на передній міст трактора 
 
иm1 1 1,F m y                                        (4.22) 
де  
1y  – прискорення вертикального переміщення переднього моста 
трактора. 
– сила, що створюється за рахунок демпфування в пневматичних 
шинах заднього моста трактора 
 
аш1 ш1 ш12 ,F K                                      (4.23) 
де  ш1K  – коефіцієнт демпфування пневматичних шин коліс перед-
нього моста трактора; 
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ш1  – швидкість деформації пневматичних шин коліс переднього 
моста трактора. 
– сила, що створюється пневматичними шинами коліс переднього 
моста трактора 
 
ш1 ш1 ш12 ,F С                                     (4.24) 
де  
ш1С  – жорсткість пневматичних шин коліс переднього моста тра-
ктора; 
ш1  – деформації пневматичних шин коліс переднього моста тра-
ктора. 
 
 
Рисунок 4.5 – Схема сил, що діють на передній міст трактора 
 
Вертикальні сили, що діють на передній міст напівпричепа трактора 
наведені на рис. 4.6, та визначаються за формулами 
– сила ваги переднього моста напівпричепа трактора 
 
3 3 ,mG m g                                        (4.25) 
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де  
3m  – вага переднього моста напівпричепа трактора. 
– сила інерції, що діє на передній міст напівпричепа трактора 
 
иm3 3 3 ,F m y                                        (4.26) 
де  
3y  – прискорення вертикального переміщення переднього моста 
напівпричепа трактора. 
– сила, що створюється за рахунок демпфування в пневматичних 
шинах переднього моста напівпричепа трактора 
 
аш3 ш3 ш32 ,F K                                      (4.27) 
де  
ш3K  – коефіцієнт демпфування пневматичних шин коліс перед-
нього моста напівпричепа трактора; 
ш3  – швидкість деформації пневматичних шин коліс переднього 
моста напівпричепа трактора. 
– сила, що створюється пневматичними шинами коліс переднього 
моста напівпричепа трактора 
 
ш3 ш3 ш32 ,F С                                     (4.28) 
де  
ш3С  – жорсткість пневматичних шин коліс переднього моста на-
півпричепа трактора; 
ш3  – деформації пневматичних шин коліс переднього моста на-
півпричепа трактора. 
– сила, що створюється амортизаційними пристроями підвіски напі-
впричепа трактора наведена до переднього моста напівпричепа 
 
пр пр1
апр апр
пр
,
L l
F F
L
 
  
 
 
                             (4.29) 
де  прL  – відстань між мостами напівпричепа трактора; 
пр1l  – відстань від переднього моста напівпричепа трактора до 
точки кріплення амортизаційного пристрою підвіски напівпричепа. 
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– сила, що створюється пружними елементами підвіски напівприче-
па трактора наведена до переднього моста напівпричепа 
 
пр пр1
рпр рпр
пр
.
L l
F F
L
 
  
 
 
                             (4.30) 
 
 
Рисунок 4.6 – Схема сил, що діють на передній міст напівпричепа 
трактора 
 
Вертикальні сили, що діють на задній міст напівпричепа трактора 
наведені на рис. 4.7, та визначаються за формулами 
– сила ваги заднього моста напівпричепа трактора 
 
m4 4 ,G m g                                        (4.31) 
де  
4m  – вага заднього моста напівпричепа трактора. 
– сила інерції, що діє на задній міст напівпричепа трактора 
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иm4 4 4 ,F m y                                        (4.32) 
де  
4y  – прискорення вертикального переміщення заднього моста 
напівпричепа трактора. 
– сила, що створюється за рахунок демпфування в пневматичних 
шинах заднього моста напівпричепа трактора 
 
аш4 ш4 ш42 ,F K                                      (4.33) 
де  
ш4K  – коефіцієнт демпфування пневматичних шин коліс задньо-
го моста напівпричепа трактора; 
ш4  – швидкість деформації пневматичних шин коліс заднього 
моста напівпричепа трактора. 
– сила, що створюється пневматичними шинами коліс заднього мос-
та напівпричепа трактора 
 
ш4 ш4 ш42 ,F С                                     (4.34) 
де  ш4С  – жорсткість пневматичних шин коліс заднього моста напів-
причепа трактора; 
ш4  – деформації пневматичних шин коліс заднього моста напів-
причепа трактора. 
– сила, що створюється амортизаційними пристроями підвіски напі-
впричепа трактора наведена до заднього моста напівпричепа 
 
пр пр2
апр апр
пр
,
L l
F F
L
 
  
 
 
                             (4.35) 
де  пр2l  – відстань від заднього моста напівпричепа трактора до точ-
ки кріплення амортизаційного пристрою підвіски напівпричепа. 
– сила, що створюється пружними елементами підвіски напівприче-
па трактора наведена до заднього моста напівпричепа 
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пр пр2
рпр рпр
пр
.
L l
F F
L
 
  
 
 
                              (4.36) 
 
 
Рисунок 4.7 – Схема сил, що діють на задній міст напівпричепа тра-
ктора 
 
Горизонтальні сили, що діють на машино-тракторний агрегат наве-
дені на рис. 4.8, та визначаються за формулами 
– сила тяги ведучих коліс трактора 
 
д1
,kk
M
F
r
                                          (4.37) 
де  
kM  – крутний момент, що підведений до ведучих коліс трактора; 
д1r  – динамічний радіус пневматичних шин коліс переднього ве-
дучого моста трактора. 
– сила опору кочення коліс переднього моста трактора 
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1 ш1 ,fF F f                                         (4.38) 
де  
ш1F  – сила, що створюється пневматичними шинами коліс пе-
реднього моста трактора; 
f  – коефіцієнт опору кочення коліс трактора. 
– сила опору кочення коліс заднього моста трактора 
 
2 ш2 ,fF F f                                         (4.39) 
де  
ш2F  – сила, що створюється пневматичними шинами коліс зад-
нього моста трактора. 
– сила опору кочення коліс переднього моста напівпричепа трактора 
 
3 ш3 ,fF F f                                         (4.40) 
де  
ш3F  – сила, що створюється пневматичними шинами коліс пе-
реднього моста напівпричепа трактора. 
– сила опору кочення коліс заднього моста напівпричепа трактора 
 
4 ш4 ,fF F f                                        (4.41) 
де  
ш4F  – сила, що створюється пневматичними шинами коліс зад-
нього моста напівпричепа трактора. 
– сила інерції, що діє на остов трактора 
 
u тр тр тр ,xMF M X  
                                 (4.42) 
де    – коефіцієнт, що враховує обертові маси трансмісії трактора; 
трX
  – горизонтальне прискорення центру мас остова трактора. 
– сила інерції, що діє на остов напівпричепа трактора 
 
u пр пр пр ,xMF M X 
                                   (4.43) 
де  прX
  – горизонтальне прискорення центру мас остова напівпри-
чепа трактора. 
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– сила тяги на гаку трактора 
 
кр шар ,xaF F                                       (4.44) 
де  
шарxaF  – горизонтальна складова сили, що діє в шарнірі зчіпного 
пристрою трактора та напівпричепа. 
 
 
Рисунок 4.8 – Схема горизонтальних сил та моментів, що діють на 
машино-тракторний агрегат в повздовжній вертикальній площині 
 
Силу, що діє в шарнірі зчіпного пристрою трактора та напівпричепа, 
дивись рис. 4.3 та 4.4, можна визначати за формулою 
 
шар сш ашF F F  ,                                    (4.45) 
де  
сшF  – сила пружності шарніру; 
ашF  – сила амортизації шарніру. 
 
2
сш 1 ш 2 шF С С    ,                              (4.46) 
де  
1С  та 2С  – коефіцієнти, що отримані апроксимацією експери-
ментальних даних [38], та дорівнюють 1
Н
45080
мм
С  , 2 2
Н
604800
мм
С  ; 
ш  – деформація шарніра зчіпного пристрою трактора та напі-
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впричепа. 
 
аш ш шF K 
  ,                                     (4.47) 
де  
шK  – коефіцієнт, демпфування в шарнірі; 
ш
  – швидкість деформації шарніру зчіпного пристрою трактора 
та напівпричепа. 
Підставивши до виразу (4.45) значення 
сшF  та ашF  з формул (4.46) 
та (4.47) отримаємо 
 
2
шар 1 ш 2 ш ш шF С С K     
 .                     (4.48) 
 
Визначимо деформацію та швидкість деформації в шарнірі зчіпного 
пристрою трактора та напівпричепа. 
 
 
Рисунок 4.9 – Деформація в шарнірі зчіпного пристрою трактора та 
напівпричепа 
 
Визначивши положення вушок зчіпного пристрою трактора та напі-
впричепа, деформацію в шарнірі можна визначити за формулою 
 
   
2 2
ш a b a bx x z z     ,                           (4.49) 
78 
де  
ax  та bx  – координати горизонтального положення вушка зчіп-
ного пристрою трактора та вушка зчіпного пристрою напівпричепа в по-
вздовжній вертикальній площині, відповідно; 
az  та bz  – координати вертикального положення вушка зчіпного 
пристрою трактора та вушка зчіпного пристрою напівпричепа в вертика-
льній площині, відповідно. 
Координати вушок зчіпного пристрою трактора, точка а, та дишла 
напівпричепа, точка b, можна визначити за формулами 
 
 тр дтр тр трsinaz Z l      ,                       (4.50) 
де  
трZ  – координата вертикального переміщення центру ваги трак-
тора в повздовжній вертикальній площині; 
дтрl  – відстань від центру ваги трактора до точки взаємодії вушка 
зчіпного пристрою трактора з вушком дишла напівпричепа; 
тр  – кут між повздовжньою віссю трактора та прямою проведе-
ною через центр ваги трактора та точкою взаємодії вушка зчіпного при-
строю трактора з вушком дишла напівпричепа; 
тр  – кут нахилу повздовжньої вісі трактора відносно центу ваги 
в повздовжній вертикальній площині. 
 
 пр дпр пр прsinbz Z l      ,                       (4.51) 
де  
прZ  – координата вертикального переміщення центру ваги напів-
причепа в повздовжній вертикальній площині; 
дпрl  – відстань від центру ваги напівпричепа до точки взаємодії 
вушка дишла напівпричепа з вушком зчіпного пристрою трактора; 
пр  – кут між повздовжньою віссю напівпричепа та прямою про-
веденою через центр ваги напівпричепа та точкою взаємодії вушка дишла 
напівпричепа з вушком зчіпного пристрою трактора; 
пр  – кут нахилу повздовжньої вісі напівпричепа відносно центу 
ваги в повздовжній вертикальній площині. 
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 тр дтр тр трcosax X l      ,                      (4.52) 
де  
трX  – координата горизонтального переміщення центру ваги 
трактора в повздовжній вертикальній площині. 
 
 пр дпр пр прcosbx X l      ,                      (4.53) 
де  
прX  – координата горизонтального переміщення центру ваги на-
півпричепа в повздовжній вертикальній площині. 
Кут взаємодії в шарнірі зчіпного пристрою трактора з напівприче-
пом визначається положенням суміжних вушок  
 
ш
ш
ш
ш
ш
arctg при 0 та 0;
arctg при 0 та 0;
arctg при 0 та 0;
arctg при 0 та 0;
при 0 та
2
a b
a b a b
a b
a b
b a a b
a b
a b
b a a b
a b
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a b a b
a b
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x x z
 
      
 
 
       
 
 
       
 
 
      
 

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ш
0;
при 0 та 0.
2
a
b a b a
z
x x z z


      
   (4.54) 
 
Та сила, що діє в шарнірі розкладається на складові 
 
 
 
 
 
шар шар ш
шар шар ш
шар шар ш
шар шар ш
cos ;
sin ;
cos ;
sin .
xa a
za a
xb b
zb b
F F
F F
F F
F F




  
  
 
 
                        (4.55) 
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При цьому  
 
шар шарb aF F  .                                   (4.56) 
 
4.3 Визначення зв’язку координат переміщення мас машино-
тракторного агрегату та деформації пружних елементів 
 
Схема деформації пневматичних шин коліс переднього та заднього 
мостів трактора при взаємодії з опорною поверхнею наведена на 
рис. 4.10. 
Деформація шин коліс переднього мосту трактора визначається за 
формулою 
 
 ш1 1 1 св1 ш1q t y r f     ,                           (4.57) 
де   1q t  – координата зовнішнього впливу дороги на передні колеса 
трактора; 
1y  – координата вертикального переміщення переднього мосту 
трактора; 
св1r  – вільний радіус шин передніх коліс трактора; 
ш1f  – деформація шин передніх коліс трактора при статичному 
навантаженні. 
Взявши першу похідну з вираження (4.57), отримаємо швидкість 
деформації шин коліс переднього мосту трактора 
 
 ш1 1 1q t y     ,                                   (4.58) 
де   1q t  – швидкість зміни зовнішнього впливу дороги на передні 
колеса трактора; 
1y  – швидкість вертикального переміщення переднього мосту 
трактора. 
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а                                                         б 
 
в                                                         г 
Рисунок 4.10 – Деформація шин коліс трактора: 
а – передні колеса трактора при статичному навантажені; б – перед-
ні колеса трактора при динамічному навантажені; в – задні колеса трак-
тора при статичному навантажені; г – задні колеса трактора при динаміч-
ному навантажені 
 
Деформація шин коліс заднього мосту трактора визначається за фо-
рмулою 
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 ш2 2 2 св2 ш2q t Z r f     ,                          (4.59) 
де   2q t  – координата зовнішнього впливу дороги на задні колеса 
трактора; 
2Z  – координата вертикального переміщення задньої частини 
трактора; 
св2r  – вільний радіус шин задніх коліс трактора; 
ш2f  – деформація шини задні коліс трактора при статичному на-
вантаженні. 
Взявши першу похідну з вираження (4.59), отримаємо швидкість 
деформації шин коліс заднього мосту трактора 
 
 ш2 2 2q t Z     ,                                  (4.60) 
де   2q t  – швидкість зміни зовнішнього впливу дороги на передні 
колеса трактора; 
2Z
  – швидкість вертикального переміщення маси задньої части-
ни трактора. 
Схема деформації пневматичних шин коліс переднього та заднього 
мостів напівпричепа при взаємодії з опорною поверхнею наведена на 
рис. 4.11. 
Деформація шин коліс переднього мосту напівпричепа визначається 
за формулою 
 
 ш3 3 3 св3 ш3q t y r f     ,                            (4.61) 
де   3q t – координата зовнішнього впливу дороги на передні колеса 
напівпричепа; 
3y  – координата вертикального переміщення переднього мосту 
напівпричепа; 
св3r  – вільний радіус шин передніх коліс напівпричепа; 
ш3f  – деформація шин передніх коліс напівпричепа при статич-
ному навантаженні. 
83 
 
а                                                        б 
 
в                                                          г 
Рисунок 4.11 – Деформація шин коліс напівпричепа 
а – передні колеса напівпричепа при статичному навантажені; б – 
передні колеса напівпричепа при динамічному навантажені; в – задні ко-
леса напівпричепа при статичному навантажені; г – задні колеса напівп-
ричепа при динамічному навантажені. 
 
Взявши першу похідну з вираження (4.61), отримаємо швидкість 
деформації шин коліс переднього мосту напівпричепа 
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 ш3 3 3q t y     ,                                      (4.62) 
де   3q t  – швидкість зміни зовнішнього впливу дороги на передні 
колеса напівпричепа; 
3y  – швидкість вертикального переміщення переднього мосту 
напівпричепа. 
Деформація шин коліс заднього мосту напівпричепа визначається за 
формулою 
 
 ш4 4 4 св4 ш4q t y r f     ,                       (4.63) 
де   4q t  – координата зовнішнього впливу дороги на задні колеса 
напівпричепа; 
4y  – координата вертикального переміщення заднього мосту на-
півпричепа; 
св4r  – вільний радіус шин задніх коліс напівпричепа; 
ш4f  – деформація шини задніх коліс напівпричепа при статично-
му навантаженні. 
Взявши першу похідну з вираження (4.63), отримаємо швидкість 
деформації шин коліс заднього мосту напівпричепа 
 
 ш4 4 4q t y     ,                                   (4.64) 
де   4q t  – швидкість зміни зовнішнього впливу дороги на задні ко-
леса напівпричепа; 
4y  – швидкість вертикального переміщення заднього мосту напі-
впричепа. 
Схема деформації передньої підвіски трактора при наїзді на нерів-
ність дорожнього покриття наведена на рис. 4.12. 
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а                                                   б 
Рисунок 4.12 – Деформація передньої підвіски та переміщення пе-
редньої частини трактора: 
а – передня підвіска трактора при статичному навантажені; б – пе-
редня підвіска трактора при динамічному навантажені. 
 
Деформація передньої підвіски трактора визначається за формулою 
 
1 1 1 1ст св1 ш1y Z Z r f      ,                         (4.65) 
де  
1y  – координата вертикального переміщення переднього мосту 
трактора; 
1Z  – координата вертикального переміщення передньої частини 
трактора; 
1стZ  – координата вертикального переміщення передньої частини 
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трактора при статичному навантаженні; 
св1r – вільний радіус передніх коліс трактора; 
ш1f  – деформація передніх коліс при статичному навантаженні. 
Взявши першу похідну з вираження (4.65), отримаємо швидкість 
деформації передньої підвіски трактора 
 
1 1 1y Z  
                                           (4.66) 
де  
1y  – швидкість вертикального переміщення переднього мосту 
трактора; 
1Z
  – швидкість вертикального переміщення задньої частини. 
Схема деформації підвіски напівпричепа трактора при наїзді на не-
рівність дорожнього покриття наведена на рис. 4.13. 
 
 
а 
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Рисунок 4.13 – Деформація підвіски та переміщення підресореної 
маси напівпричепа: 
а – підвіска напівпричепа при статичному навантажені; б – підвіска 
напівпричепа при динамічному навантажені. 
 
Деформація підвіски напівпричепа визначається за формулою 
 
 пр пр шпрср пр1 пр1стq t Z Z     ,                     (4.67) 
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де   прq t  – координата зовнішнього впливу дороги на колеса балан-
сирної підвіски напівпричепа; 
шпрср   – деформація шин передніх і задніх коліс напівпричепа; 
пр1Z  – координата вертикального переміщення підресореної маси 
напівпричепа в зоні підвіски; 
пр1стZ  – координата вертикального переміщення підресореної ма-
си напівпричепа в зоні підвіски при статичному навантаженні. 
Координата зовнішнього впливу дороги на колеса балансирної під-
віски напівпричепа визначається за формулою 
 
     пр1 пр1пр 4 3
пр пр
1
l l
q t q t q t
L L
 
     
  
 ,                  (4.68) 
де   4q t  та  3q t  – координата зовнішнього впливу дороги на коле-
са переднього та заднього мосту балансирної підвіски напівпричепа від-
повідно. 
У випадку симетричної системи підресорювання напівпричепа, коли 
пр1 пр2l l  координата зовнішнього впливу дороги на колеса балансирної 
підвіски напівпричепа визначається за формулою 
 
      пр 3 4
1
2
q t q t q t  .                           (4.69) 
 
Деформація шин передніх і задніх коліс напівпричепа визначається 
за формулою 
 
пр2 пр2
шпрср ш3 ш4
пр пр
1
l l
L L
  
 
     
  
,                    (4.70) 
де  ш3  та ш4  – деформація шин коліс переднього та заднього мос-
тів напівпричепа відповідно. 
У випадку симетричної системи підресорювання напівпричепа, коли 
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пр1 пр2l l  координата деформація шин балансирної підвіски напівпричепа 
визначається за формулою 
 
 шпрср ш3 ш4
1
2
     .                               (4.71) 
 
Підставивши до виразу (4.71) значення 
ш3  та ш4  з формул (4.61) і 
(4.63), отримаємо 
 
   шпрср 3 4 3 4 св3 св4 ш3 ш4
1
2
q t q t y y r r f f            .    (4.72) 
 
Тоді підставивши до вираження (4.67) значення  прq t  та шпрср  з 
формули (4.69) та (4.72) відповідно, отримаємо, що деформація підвіски 
напівпричепа визначається за формулою 
 
     пр 3 4 пр1 пр1ст св3 св4 ш3 ш4
1 1 1
2 2 2
y y Z Z r r f f            .  (4.73) 
 
Взявши першу похідну з вираження (4.73), отримаємо швидкість 
деформації підвіски напівпричепа 
 
 пр 3 4 пр1
1
2
y y Z       ,                              (4.74) 
де  
3y  та 4y  – швидкість вертикального переміщення переднього та 
заднього мосту напівпричепа відповідно; 
пр1Z
  – швидкість вертикального переміщення підресореної маси 
напівпричепа в зоні підвіски. 
Схема деформації підвіски сидіння водія трактора при наїзді на не-
рівність дорожнього покриття наведена на рис. 4.14. 
Деформація підвіски сидіння оператора трактора визначається  
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 стр шсрс СРс СстС Сq t Z Z       ,               (4.75) 
де   стрq t  – координата зовнішнього впливу дороги наведена до то-
чки кріплення підвіски сидіння оператора трактора до підлоги кабіни; 
шсрс  – деформація шин коліс трактора наведена до точки кріп-
лення підвіски сидіння оператора трактора до підлоги кабіни; 
СРс  – деформація підвіски трактора наведена до точки розташу-
вання кріплення підвіски сидіння оператора трактора до підлоги кабіни; 
СZ  – координата вертикального переміщення підресореної маси 
сидіння оператора трактора; 
СстZ  – координата вертикального переміщення підресореної маси 
сидіння оператора трактора при статичному навантаженні. 
 
 
а 
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Рисунок 4.14 – Деформація підвіски та переміщення підресореної 
маси сидіння оператора трактора: 
а – підвіска сидіння оператора трактора при статичному навантажені;  
б – підвіска сидіння оператора трактора при динамічному навантажені; 
 
Координата зовнішнього впливу дороги наведена до точки кріплен-
ня підвіски сидіння оператора трактора визначається за формулою 
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     
 
 
 2стр 1 2 2
1 2
Cl l
q t q t q t q t
l l

      
,          (4.76) 
де   1q t  та  2q t  – координата зовнішнього впливу дороги на коле-
са переднього та заднього мосту трактора відповідно; 
1l  – відстань від центру мас трактора до переднього мосту; 
2l  – відстань від центру мас трактора до заднього мосту; 
Cl  – відстань від центру мас трактора до точки кріплення підвіс-
ки сидіння оператора трактора до підлоги кабіни. 
Деформація шин передніх і задніх коліс трактора наведена до точки 
кріплення підвіски сидіння оператора трактора до підлоги кабіни визна-
чається за формулою 
 
 
 
 
1
шсрс ш2 ш1 ш1
1 2
Cl l
l l
   

   

,                        (4.77) 
де  
ш1  – деформація шин коліс переднього мосту трактора; 
ш2  – деформація шин коліс заднього мосту трактора; 
ш1  – деформація шин коліс переднього мосту трактора. 
Підставивши до виразу (4.77) значення 
ш1  та ш2  з формул (4.57) і 
(4.59), отримаємо 
 
  
 
 
  
 
 
1
шсрс 1 1 св1 ш1
1 2
1
2 2 св2 ш2
1 2
1
C
C
l l
q t y r f
l l
l l
q t Z r f
l l

 
         

    

        (4.78) 
 
Деформація підвіски трактора наведена до точки розташування крі-
плення підвіски сидіння оператора трактора до підлоги кабіни визнача-
ється за формулою 
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 
 
2
1
1 2
C
CРс
l l
l l
 

 

,                                  (4.79) 
де 
1  – деформація передньої підвіски трактора. 
Підставивши до виразу (4.79) значення 
1  з формули (4.65), отрима-
ємо 
 
 
 
 
2
1 1 1ст св1 ш1
1 2
C
CРс
l l
y Z Z r f
l l


     

.               (4.80) 
 
Підставивши до виразу (4.75) значення   стрq t , шсрс  та CРс  з фор-
мул (4.76), (4.78) та (4.80) відповідно, отримаємо, що деформація підвіски 
сидіння оператора трактора визначається за формулою 
 
   
 
 
   
 
 
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1 2 1 1 1ст св1 ш1
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1
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q t q t y Z Z r f
l l
l l
q t q t y Z r r f f
l l
q t q t y r f Z Z


           

            
      
   (4.81) 
 
Взявши першу похідну з вираження (4.81), отримаємо швидкість 
деформації підвіски сидіння оператора трактора 
 
   
 
 
   
 
 
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1 2 1 1
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1
1 2 1 2
1 2
1 2 1 .
C
C
C
C
l l
q t q t y Z
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l l
q t q t y Z


        

        
   
  
  
  
                (4.82) 
 
Визначивши всі вертикальні та горизонтальні сили та моменти, що 
діють на машино-тракторний агрегат в вертикальній повздовжній пло-
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щині, запишемо систему диференційних рівнянь, котра описує закон руху 
досліджуваної коливальної системи 
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(4.83) 
 
Таким чином, сформована математична модель, яка дозволяє дослі-
дити плавність руху машинно-тракторного агрегату на основі застосу-
вання принципу Даламбера.  
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РОЗДІЛ 5. ПІДРЕСОРЮВАННЯ ТРАКТОРНОГО СИДІННЯ 
 
5.1 Порівняльна оцінка різноманітних конструкцій підвісок 
тракторних сидінь 
 
Одним з найважливіших факторів підвищення ефективності викори-
стання швидкісних енергонасичених колісних тракторів є проблема за-
безпечення гарної плавності руху, яка у великій мірі визначає нормальні 
умови праці [39]. 
Трактор в процесі руху при взаємодії з дорогою (різновидом агро-
фону) відчуває складні багатоспектральні коливання, які передаються 
через сидіння або платформу водієві. Основною кумулятивною небезпе-
кою є високий рівень низькочастотних коливань, тобто коливань з часто-
тою 0-16 Гц [39 – 41]. 
Аналізуючи дослідження, що проводились як в Україні, так і закор-
доном, показують, що низькочастотні коливання змушують водіїв-
трактористів не менше 9% робочого часу використовувати трактор на 
знижених режимах. З цих же причин тракторист 60% енергії витрачає на 
управління машиною, а 40% складають непродуктивні витрати. Часто 
через надмірні поштовхи тракторист використовує близько 60% потуж-
ності двигуна для вибору режимів, що забезпечують задовільні умови 
праці і дотримання агротехнічних вимог. 
Зниження рівня низькочастотних коливань на робочому місці трак-
ториста досягається вдосконаленням ходової частини, підвіски остова і 
раціонального розподілу ваги машини. Однак варіювання цих параметрів 
в широких межах представляє певні труднощі, так як накладаються об-
меження компонувального і агротехнічного характеру. Наприклад, на-
дання зображення підвісок машин вимагає забезпечення чималих дина-
мічних ходів, що ускладнюється агрегатування трактора з сільськогоспо-
дарською машиною. Крім того, створення ефективної, але складної підві-
ски в ряді випадків не виправдовується економічними міркуваннями. 
У зв'язку з цим доцільно застосування на тракторах підресорених 
сидінь, що забезпечують стабільність вертикального положення корпуса 
тракториста і передачу вертикальних коливань від остова трактора, які з 
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усіх можливих видів коливань сприймаються людиною найкращим чи-
ном [3].  
Пошуки ефективних віброзахисних систем йдуть за трьома основ-
ними напрямками:  
1) створення активних систем віброгасіння, тобто з підведенням 
енергії від зовнішніх джерел;  
2) розробка віброзахисних систем з механізмом перетворення руху;  
3) вдосконалення і доопрацювання пасивних механічних систем ти-
пу пружина-демпфер. 
Більш докладно зупинимося на конструкціях сидінь, яких існує де-
кілька різновидів. Перший різновид сидіння оснащено важільним парале-
лограмним механізмом підвіски і пружним елементом у вигляді спіраль-
ної пружини, включеної в діагональ паралелограма і працює на розтягу-
вання і стиснення. Другий та третій різновид конструкцій створені з не-
сучим механізмом підвіски типу «паралелограм» і «ножиці», які мають 
пружний елемент у вигляді пружини кручення, розташованої в горизон-
тальній площині. Сидіння даних різновидів мають засоби регулювання по 
масі водія і висоти. 
Четвертий різновид має пневмогідравлічну підвіску, основними 
елементами якої є гідроциліндр і пневматичний балон. Пружний елемент 
– стиснене повітря. Залежно від величини створеного тиску в балоні ви-
значається пружність (жорсткість) підвіски. 
Як відомо, ефективність підресорювання визначається динамічними 
характеристиками, які залежать від величини динамічного ходу підвіски, 
характеристики розсіювання і частоти власних коливань системи. Вибір 
цієї частоти відбувається в залежності від спектрального складу коливань 
остова трактора. Дослідження амплітудно-частотного складу коливально-
го процесу остова тракторів при виконанні ними різних технологічних 
операцій показують, що основна енергія вертикальних коливань зосере-
джена в досить вузьких частотних діапазонах (у тракторів тягового класу 
3 т – 1,8 – 2,2 Гц). З теорії лінійних коливальних систем відомо, що ефек-
тивність віброізоляції проявляється при відношенню частоти збурення до 
частоти власних коливань системи більше 1,41. Таким чином, доцільно 
використовувати відомості з частотою власних коливань не більше 1,2 Гц 
97 
на тракторах тягового класу 3 т. 
Власна частота коливань конструкцій сидінь має наступні значення: 
- сидіння першого різновиду – 1,4 – 1,5 Гц (в залежності від регулю-
вання сидіння по масі водія); 
- сидіння другого, третього та четвертого різновиду – 1,2 – 1,3 Гц. 
Випробування проводилися за міжгалузевою методикою «Випробу-
вання тракторів по оцінці рівня низькоякісної вібрації на робочому місці 
тракториста». Методика передбачає приведення результатів вимірювань 
середньоквадратичних значень прискорень у вертикальній і горизонталь-
ній площині в октавних смугах частот. Таке визначення дозволяє краще 
проаналізувати перебіг подій коливального процесу. Реєстрація та визна-
чення середньоквадратичних значень прискорень проводилися за допо-
могою вимірювальної апаратури і комплексу аналізатора випадкових ве-
личин. Для обробки записів, що одержані телеметричним способом, ви-
користовували алгоритми і програми розрахунку статистичних характе-
ристик. 
Ступінь ефективності гасіння коливань підвісками сидінь визначали 
за коефіцієнтом передачі коливань (повинен бути < 1): 
 
c
п
a
K
a
 ,                                            (5.1) 
де  
ca  – середньоквадратичні значення прискорень на сидінні водія, 
м/с2; 
 пa  – середньоквадратичні значення прискорень на підлозі кабі-
ни, м/с2. 
На рис. 5.1 представлені результати випробувань: значення коефіці-
єнта передачі вертикальних коливань підвісками сидінь в досліджуваних 
октавних смугах при русі трактора ХТЗ-150К з навантаженим причепом 
1ПТС-9 по ґрунтовій дорозі. 
Результати випробувань при виконанні трактором технологічної 
операції оранка з плугом ПЛН-5-35 зі швидкістю 10 км/год (рис. 5.2). 
Отримані дані показують, що досліджувані підвіски сидінь в недо-
статній мірі знижують рівень коливань, оскільки коефіцієнт передач           
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К > 1 по окремим середньогеометричними частотами у всіх підвісок. 
 
Рисунок 5.1 – Результати випробувань при русі трактора ХТЗ-150К з 
навантаженим причепом 1ПТС-9 по ґрунтовій дорозі: 
1 – 4 – різновид конструкцій сидінь 
 
 
Рисунок 5.2 – Результати випробування при роботі трактора на ора-
нці з плугом ПЛН-5-35 зі швидкістю 10 км/год: 
1 – 4 – різновид конструкцій сидінь 
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На підставі проведеного аналізу результатів досліджень надано ре-
комендації щодо вибору частотного спектра і параметрів підвісок в ціло-
му і окремих елементів. Ці рекомендації покладені в основу подальшого 
вдосконалення конструкції підвісок сидінь, що розробляються на ХТЗ. 
 
5.2 До методики випробувань сільськогосподарських тракторів 
по оцінці рівня низькочастотних вібрацій на сидінні оператора-водія 
 
При оцінці відповідності рівня низькочастотної вібрації на робочому 
місці оператора до нормативних вимог найбільш гострими питаннями є 
порівнянність і наочність результатів випробувань з урахуванням приз-
начення і річного завантаження машин [42]. 
Затвердження ГОСТ 12.2.019-76, що включає нормативи за рівнем 
вібрації на робочому місці тракториста, зажадало створення єдиної мето-
дики випробувань машин для оцінки цього показника. 
До розробки зазначеної методики результати випробувань, проведе-
них різними організаціями, були практично непорівнянні. Вони різнилися 
між собою в два і більше разів та не дозволяли отримати об'єктивну оцін-
ку відповідності тракторів чинним нормативам. Такий стан пояснювалося 
тим, що не було єдиних вимог до агрофонів, на яких проводились випро-
бування, як по їх типу, так і за характеристиками їх мікрорельєфу. Так, 
наприклад, в незалежності від типу трактора, випробування з оцінки рів-
ня низькочастотної вібрації проводилися на стерні різних культур при 
русі в одних випадках уздовж борозен попередньої оранки, а в інших – 
поперек борозен. Трактори досліджувалися також при русі по ґрунтових 
дорогах, по бруківці, по дорогах з асфальтовим або бетонним покриттям. 
При цьому характеристика мікрорельєфу фонів і доріг позначалися таким 
неконкретним поняттям, як дорога або стерня «середньої якості». 
При випробуваннях сидінь з метою оцінки їх ефективності умови 
вирішального значення не мають, так як показником ефективності слу-
жили відношення параметрів вібрації на сидінні і остові машини. 
Цілком очевидно, що при оціночних випробуваннях машин на від-
повідність нормативним показникам умови і режими випробувань грають 
вирішальну роль. 
100 
Розроблена методика випробувань за оцінкою рівня низькочастотної 
вібрації на робочому місці тракториста відповідно до ГОСТ 12.2.019-76 
регламентує проведення випробувань при виконанні основних технологі-
чних операцій, що враховують річну завантаження тракторів. 
Вибір основної технологічної операції здійснено з умови максима-
льного часу використання трактора протягом року на даній операції. 
З цією метою були зібрані, вивчені та узагальнені матеріали по трак-
торовикористанню декількох інститутів, тракторних заводів, машинови-
пробувальних станцій, а також наявні публікації. 
Проведений аналіз дозволив встановити наступне: 
1. Колісні трактори тягових класів 0,6 – 2,0 використовуються в ос-
новному на транспортних операціях. Трактори тягового класу 0,9 на цих 
роботах зайняті не менше 75% часу в рік. З підвищенням потужності ма-
шин цього класу збільшується перелік операцій, на яких вони використо-
вуються, однак переважною залишається їх експлуатація на транспорт-
них роботах. У тракторів тягових класів 1,4 – 2,0 вона становить 40 – 56% 
від річного обсягу робіт. 
2. Колісні трактори тягового класу 3 зайняті на оранці 30 – 35% часу 
в рік, на транспортних роботах – 30 – 40%. 
3. Колісні трактори тягового класу 5 використовуються на оранці 30 
- 36% годин в рік, на транспортних роботах – 46 – 48%. 
4. Міні-сільськогосподарські трактори 35 – 55% годин в рік зайняті 
на оранці. 
Ці дані дозволили зупинитися на наступних режимах випробувань. 
Колісні трактори загального призначення всіх класів досліджують 
на транспортних роботах при русі по ґрунтовій дорозі середньої якості зі 
швидкістю 15 ± 2 км/год. Крім того, колісні трактори тягових класів 3 – 
5, а також гусеничні досліджують на оранці при русі по стерні злакових 
культур вздовж напрямку попередньої обробки ґрунту. Швидкість руху 
колісних і енергонасичених гусеничних тракторів становить 8 – 
10 км/год, інших гусеничних тракторів загального призначення – 4 – 
6 км/год. 
Регламентовані методикою швидкісні режими випробувань відпові-
дають вітчизняній практиці використання тракторів і є більш напруже-
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ними, ніж рекомендовані міжнародним стандартом ІСО 5008, який вста-
новлює наступні режими випробувань: при русі по еталонному фону, що 
імітує агрофон, швидкість трактора становить 5 ± 0,5 км/год; при русі по 
еталонному фону, що імітує ґрунтову дорогу – 12 ± 0,5 км/год. 
Слід мати на увазі, що обрані для випробувань тракторів технологі-
чні операції (оранка і транспортні роботи) є найбільш вібронавантажува-
льними. З метою забезпечення порівнянності результатів вимірювання 
рівнів вібрації при випробуваннях на будь-який стерні злакових культур 
або ґрунтовій дорозі, незалежно від висоти нерівностей, методика перед-
бачає приведення результатів випробувань до типових (еталонним) умо-
вам, тобто до типових агрофонів або ґрунтових доріг. 
Основною обставиною, що дозволяє здійснити зазначене приведен-
ня, є однотипність статистичних характеристик функцій висоти нерівнос-
тей мікропрофілю однотипних агрофонів і ґрунтових доріг (рис. 3.3(г, е)). 
Оцінки спектральної щільності випадкової функції висоти нерівнос-
тей мікропрофілю агрофонів і ґрунтових доріг з достатньою для наших 
цілей точністю апроксимуються виразом: 
 
 
2q q
C
S w D
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  ,                                      (5.2) 
де  
2
C
w
 – апроксимація нормованої спектральної цільності; 
 C  – константа; 
 w  – частота; 
 qD
  – оцінка дисперсії.  
Значення постійної C  незначним чином змінюються для кожного 
типу мікропрофілю і є його характеристикою. 
Значення оцінки дисперсії qD
  характеризує енергетичні властивості 
мікропрофілю, що визначаються висотою нерівностей. 
Для приведення результатів виміру параметрів вібрації на сидінні до 
типових умов поряд з виразом (5.2) використовуються наступні загаль-
ноприйняті для спектральної теорії підресорювання машин допущення: 
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– динамічна система «остов трактора – кабіна – сидіння» лінійна; 
– рух машини здійснюється без відриву рушіїв від поверхні агрофо-
на або дороги; 
– в динамічній системі відсутні «пробої»; 
– мікрорельєф дороги і агрофона описується стаціонарної ергодич-
ною випадковою функцією. 
При перерахованих допущених результати вимірювань низькочасто-
тної вібрації, отримані при випробуваннях, можуть бути приведені до 
типових умов по залежності: 
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де  
iz
   – оцінка середньоквадратичного значення прискорення, що 
наведена до типового фону в 1-м діапазоні частот, м/с2; 
 
iz
   – оцінка середньоквадратичного значення прискорення, яка 
виміряна на сидінні в 1-м діапазоні частот, м/с2; 
 
iq
   – оцінка середньоквадратичного значення функції висоти не-
рівностей типового агрофона або дороги 1-м діапазоні частот, см; 
 
iq
  – оцінка середньоквадратичного значення функції висоти не-
рівностей агрофона або дороги, на яких проводились випробування, в і-м 
діапазоні частот, см. 
Можливість такого приведення заснована на наступних співвідно-
шеннях. 
Оцінка спектральної щільності прискорень на виході системи вира-
жається через оцінку спектральної щільності сигналу на вході системи у 
вигляді відомого перетворення Фур’є:  
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де  Ф
qz
iw  – частотна передаточна функція динамічної системи від 
первісної випадкової функції на вході системи до другої похідної функції 
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на виході. 
Оцінка середньоквадратичного смугового значення випадкової фун-
кції визначається виразом: 
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де   S w  – оцінка спектральної щільності; 
 w1, w2 – граничні значення частотної смуги. 
З урахуванням виразів (5.2), (5.4) та (5.5) можна отримати:  
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де  
iq
D , 
iq
D  – оцінка дисперсії функцій висоти нерівностей мікроп-
рофілю типового фону і фону, на якому проводилися випробування, від-
повідно. 
Порівнюючи рівняння (5.6) і (5.7), отримуємо вираз (5.3) для приве-
дення результатів виміру оцінки середньоквадратичних смугових значень 
прискорень на сидінні до типових умов. 
Відповідно до вищевикладеного при випробуваннях вимірюють оці-
нку середньоквадратичного смугового значення прискорень 
iz
   на си-
дінні водія і функції висоти нерівностей мікропрофіля 
iq
 . Потім приво-
дять значення 
iz
   до типових умов по залежності (5.3). 
Операція приведення результатів випробувань до типової функції 
мікропрофілю забезпечує порівнянність результатів, збільшує їх достові-
рність і наочність, усуває суб'єктивізм при виборі ділянок для випробу-
вань. 
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Для встановлення параметрів типових функцій мікропрофілю були 
узагальнені результати вимірювань і розрахунків статистичних характе-
ристик функції висоти нерівностей агрофонів і доріг. Для порівняння 
були розраховані також статистичні характеристики еталонних фонів по 
стандарту ІСО 5008. Усереднені значення параметрів мікропрофілів при-
йняті в якості типових (табл. 5.1). 
 
Таблиця 5.1 – Оцінка середньоквадратичних значень функцій висоти 
нерівностей типових мікропрофілів 
Мікропрофіль 
Значення параметра в діапазоні частот, см 
0,88 – 1,4 
Гц 
1,4 – 2,8 
Гц 
2,8 – 5,6 
Гц 
5,6 – 11,2 
Гц 
Стерня 0,43 0,4 0,29 0,2 
Ґрунтова дорога 0,62 0,53 0,36 0,26 
 
Для визначення середньоквадратичних смугових значень випадко-
вих функцій прискорення і висоти нерівностей мікропрофілю в методиці 
є необхідні алгоритми, які можуть бути реалізовані в математичному 
програмуванні. 
Вихідним матеріалом для розрахунку служить дискретна вибірка рі-
вновіддалених ординат, відрахованих від базової лінії (оптичної осі ніве-
ліра в разі розрахунку параметрів функції мікропрофілю або базової лінії 
осцилограми в разі розрахунку параметрів прискорень). 
У процесі підготовки масиву випадкових чисел проводиться центру-
вання або усунення лінійної складової (тренду). В основу математичної 
обробки закладено дискретне перетворення Фур'є безпосередньо самого 
процесу. Середньоквадратичні смугові значення визначаються шляхом 
інтегрування оцінки спектральної щільності по частоті. 
Коефіцієнти ряду Фур'є рекомендується визначати у вигляді ком-
плексних чисел з використанням швидкого перетворення Фур'є по Тьюки 
і Кулі: 
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У процесі обчислення оцінки спектральної щільності для зменшення 
статистичної помилки в результатах розрахунку, пов'язаної з обмеженіс-
тю реалізації процесу за часом, використовуються наступні прийоми. 
1. Усереднення по відрізках реалізації, що полягає в розбиванні пов-
ної реалізації дискретного процесу (N значень) на деяке число m частко-
вих реалізацій по N1 значень так, щоб: 
 
1m N N  .                                         (5.9) 
 
Коефіцієнти ряду Фур'є визначаються для кожної з часткових реалі-
зацій і в процесі обчислення оцінки спектральної щільності  nS f  про-
водиться їх усереднення: 
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де  T  – тривалість часткової реалізації. 
2. Згладжування «кінців» відрізків реалізації з метою зменшення 
зсуву оцінки середньоквадратичних смугових значень шляхом множення 
кінцевих ділянок на функцію виду: 
 
 
1
1 2
1 cos
2 0,1
t
U t
T
 
  
 
.                              (5.11) 
 
3. Згладжування по частотах, що полягає в усередненні оцінки спек-
тральної щільності по суміжним частотним інтервалам в межах кордонів 
смуги частот, в яких визначаються середньоквадратичні смугові значення 
процесу. 
Застосування зазначених заходів дозволяє отримати величину стати-
стичної похибки при оцінці значення спектральної щільності, що не пе-
106 
ревищує 10%. 
 
5.3 Вибір жорсткостей опор агрегатів трактора 
 
Проблема зниження віброперевантаження водія трактора залишаєть-
ся в даний час актуальною. Одним з основних джерел високочастотної 
вібрації на енергонасиченому колісному тракторі типу ХТЗ-150К є дви-
гун. Підвіска силового агрегату (двигун в зборі з коробкою передач і роз-
давальної коробкою), що включає в себе 4 гумометалеві опори, сприяє 
гасінню коливань в діапазоні частот звукових вібрацій. Параметри жорс-
ткості віброізоляторів визначають амплітудно-частотну характеристику 
агрегату і ступінь зниження коливань, що передаються від нього до рами 
трактора [43]. 
Вибір найбільш раціональної схеми розташування віброізоляторів в 
чотирьох точках кріплення силового агрегату, а також віброізоляторів 
кабіни трактора з метою зниження вібрації рами і кабіни представляє 
безперечний інтерес. Дослідження параметрів гумових і гумово віброізо-
лятори агрегатів трактора ХТЗ-150К показали, що їх жорсткість в межах 
промислового допуску на твердість гуми (45 – 60 од. по Шору) має вели-
кий розкид (табл. 5.2). 
Виходячи з даних досліджень розкиду жорсткостей серійних віброі-
золяторів, можна припустити, що вібрація, яка передається від силового 
агрегату до рами і кабіні може змінюватися в широких межах для одного 
і того ж агрегату, але з різними по жорсткості віброізоляторами. 
 
Таблиця 5.2 – Розкид жорсткостей віброізоляторів 
Віброізолятор 
Жорсткість Сст, кН/м 
Сmin Cmax 
Силового агрегату, боковий 330 1000 
Силового агрегату, передній та задній 850 2300 
Кабіни 360 1000 
 
Дослідження по вибору найбільш раціонального розміщення опор, 
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що мають різні жорсткості, з метою зниження рівня вібрації на робочому 
місці водія проводилися на основі застосування теорії планування бага-
тофакторного експерименту. Ставилося завдання отримання математич-
ної моделі рівня віброшвидкості в кабіні трактора виду: 
 
0 1 1 2 2 ... n nL b b x b x b x     ,                        (5.12) 
де  L  – рівень віброшвидкості в кабіні трактора; 
b0, b1, b2,…, bn – коефіцієнти регресії;  
 x1, x2,…xn – досліджувані фактори, які впливають на рівень вібра-
ції в кабіні трактора (табл. 5.2). 
 
Таблиця 5.2 – Фактори, що варіюються 
Позначення Фактор 
Значення фак-
тора на рівнях 
-1 +1 
x1 
Жорсткість бічних правих віброізоля-
торів силового агрегату, кН/м 
400 800 
x2 
Жорсткість бічних лівих віброізолято-
рів силового агрегату, кН/м 
400 800 
x3 
Жорсткість переднього віброізолятора 
силового агрегату, кН/м 
1100 2000 
x4 
Жорсткість заднього віброізолятора 
силового агрегату, кН/м 
1100 2000 
x5 
Жорсткість віброізоляторів кабіни, 
кН/м 
400 1000 
x6 Маса кабіни, кг 700 1000 
 
Маса кабіни змінювалася шляхом регулювання рівня палива в приє-
днаному до неї баку. 
Хід випробувань визначався планом дрібного факторного експери-
менту типу 26-2, що дозволило значно скоротити час випробувань при 8-
кратною повторності кожного досвіду. Порядок проведення дослідів за 
планом носив випадковий характер з метою виключення впливу неврахо-
ваних і неконтрольованих чинників. 
В ході експерименту вимірювалися рівні віброшвидкості (в третьоо-
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ктавних смугах діапазону частот 31,5 – 250 Гц) при роботі двигуна з но-
мінальною частотою обертання колінчастого вала під час стоянки трак-
тора. Двигун мав підвищений дисбаланс обертально-поступальних рухо-
мих мас, що дало можливість краще виявити вплив кожного фактора. Для 
виключення впливу «блукаючого» дисбалансу двигуна, внесеного до за-
гального дисбалансу при перемиканні муфти зчеплення, диски муфти 
фіксувалися в одному положенні, а двигун працював в режимі холостого 
ходу.  
Обробка результатів експерименту, що проводиться за методом пок-
рокової множинної регресії, що дозволило отримати рівняння регресії 
шуканого виду (5.12) залежно від досліджуваних факторів x1, x2,…x6 як 
загального рівня віброшвидкості, так і рівнів віброшвидкості в третьокта-
вних смугах частот. 
Перевірка математичних моделей на інформативність за критерієм 
Фішера дала позитивні результати після відкидання незначущих коефіці-
єнтів регресії. Вплив кожного фактора на рівень вібрації оцінювалося за 
кількісним значенням відповідного коефіцієнта регресії bi. Чим більше 
коефіцієнт, тим сильніше вплив фактора на вимірювані величини. При 
цьому враховувався знак перед коефіцієнтом: «-» – означав зменшення, 
«+» – збільшення рівня вібрації зі збільшенням фактора. 
Порівняльний аналіз 16 дослідів плану експерименту в 6 контроль-
них точках трактора виявив досліди, в яких рівні віброшвидкості були 
найменшими. Однак план експерименту типу 26-2 не охопив усіх можли-
вих поєднань чинників. Цей недолік компенсується розрахунками в ході 
аналізу математичних моделей в залежності рівня віброшвидкості від 
досліджуваних факторів. 
На основі аналізу чисельного експерименту встановлено, що 
– бокові віброізолятори силового агрегату (x1 та x2) – жорсткі, 
Сст ≥ 800 кН/м; 
– передні та задні віброізолятори силового агрегату (x3 та x4) – м’які, 
Сст ≤ 1100 кН/м (при відсутності дисбалансу двигуна бажано замінити 
передні віброізолятори на жорсткі Сст ≥ 2000 кН/м); 
– віброізолятори кабіни (x5) – м’які, Сст ≤ 400 кН/м. 
Зниження ваги кабіни внаслідок кращої роботи менш навантажених 
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віброізоляторів сприяє зменшенню рівня віброшвидкості на робочому 
місці водія. 
На останок слід зазначити, що для відчутного зниження вібрації в 
кабіні трактора необхідно реалізувати весь комплекс заходів, викладених 
вище. У разі часткового використання рекомендацій ефект зниження бу-
де незначним і може виявитися в межах похибки вимірювання (± 1 – 
3 дБ). 
 
5.4 Перспективи підвищення ефективності підресорювання   
тракторних сидінь 
 
Підвищення робочих швидкостей машинно-тракторних агрегатів 
(МТА) призводить до збільшення рівнів діючих на операторів коливань. 
Існуючі підвіски сидінь не забезпечують нормативних значень вібрації 
головним чином через невдалий узгодження параметрів підвісок сидіння 
і остова трактора. Відомі рекомендації про вибір співвідношення нижчої 
частоти власних коливань трактора (Ω) і підвіски сидіння (wс) в діапазоні 
wс/Ω < 0,7 в повному обсязі враховують спектральний склад і рівень ста-
лих впливів з боку дороги і інші резонансні режими підвіски остова трак-
тора. Крім того, недостатньо ще досліджено вплив одиничних нерівнос-
тей на функціональний стан тракториста. Питання вибору оптимального 
демпфірування, обмеження амплітуди коливань і сил сухого тертя в на-
правляючому механізмі сидіння при сталих і одиничних впливах також 
розглянуті ще неповно [3, 44 – 45]. 
Нормативні документи (ГОСТ 12.1.012-78, СТ РЕВ 1932-79 і СТ ІСО 
2631-74) показують, що для оцінки ефективності підвіски сидіння най-
більш важливі прискорення в перших чотирьох октавах, небезпечних як у 
функціональному, так і в фізіологічному плані. Вібрації в інших октавах 
досить ефективно можуть зменшувати подушка сидіння, підвіска кабіни 
та ін. 
Існуючі підвіски знижують вібрацію тільки в смузі частот, великих 
4 Гц. Резонансні частоти деяких життєво важливих органів мають нижню 
межу 1 ... 5Гц [46]. Відповідно при частотах f ≥ 1 Гц необхідно забезпечи-
ти ефективний віброзахист. Отже, частота fс власних коливань підвіски 
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сидіння повинна бути 0,5 ... 0,75 Гц. Однак підвіска з такою малою жорс-
ткістю чутлива до змін і положенню маси оператора. Тому підвіска по-
винна мати автоматичний регулятор статичного положення [46]. 
Для запобігання удару підресореної частини підвіски щодо непідре-
сореної її слід оснастити пружними упорами з прогресивною характерис-
тикою на кінцях динамічного ходу сидіння. 
Найбільш прийнятна з конструктивної точки зору і найменш енерго-
ємна пневматична підвіска зі зворотним зв'язком по відносним перемі-
щенням, для якої необхідне джерело стисненого повітря. Для вибору оп-
тимальних параметрів такої підвіски використовуємо її математичну мо-
дель. Розрахункова схема пневматичної підвіски з сухим тертям і регуля-
тором статичного положення показана на рис. 5.3. 
 
 
Рисунок 5.3 – Розрахункова схема підвіски сидіння 
 
Диференціальні рівняння, що описують коливання підвіски, мають 
вигляд 
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де  
Cm  – приведена до пружного елементу маса оператора та сидін-
ня, кг; 
 
Cx , Cx , Cx  – прискорення, швидкість та переміщення сидіння, 
м/с2, м/с, м; 
 
1K  – коефіцієнт демпфірування; 
 
CC  – жорсткість підвіски в зоні статичної рівноваги, Н/м; 
 
0P  – відновлювальна сила в кінці ходу підвіски, Н; 
 
1x  – відстань від положення статичної рівноваги до пружніх 
упорів, м; 
 
0x , 0x  – швидкість та переміщення точки остову під сидінням, 
м/с, м; 
 
2K  – коефіцієнт, що визначає швидкість наповнення ємності під-
віски повітрям;  
 ДP  – динамічний тиск повітря, Па;  
 
0F  – сила сухого тертя, Н;  
 S  – ефективна площа пружного елементу, м2. 
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 апроксимує прогресивну 
характеристику пружних упорів.  
Як відомо, рішення диференціального рівняння залежить від виду 
правої частини, тобто стосовно нашого випадку від вхідного впливу 0x , 
0x . 
Значення амплітуди вхідного впливу знаходять при вирішенні сис-
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теми диференціальних рівнянь коливань всього трактора при русі за ви-
падковим мікропрофілем, що визначається за ГОСТ 12.002-81. 
Відповідно до цього ж ГОСТу випадковий мікропрофіль замінений 
гармонійним збуренням з амплітудою, яка залежить від частоти впливу. 
Система диференціальних рівнянь коливань трактора була чисельно 
розв'язано методом Рунге-Кутта для точки остова під сидінням (рис. 5.4). 
Як видно, переміщення точки остова під сидінням має два виражених 
максимуму, що обумовлені резонансами трактора на ресорах переднього 
моста і на шинах заднього. Другий резонанс особливо шкідливий, так як 
знаходиться в небезпечній для оператора третьої октави. 
 
 
Рисунок 5.4 – Переміщення точки остова під сидінням: 
1 – на ІІ передачі; 2 – на V передачі; 3 – на V передачі з підресоре-
ним заднім мостом 
 
При вирішенні системи рівнянь були розглянуті наступні варіанти 
підвіски сидіння. 
1. При відсутності сухого тертя ( 0 0F  ) визначена оптимальна жор-
сткість 
CC  при заданих значеннях вузького коефіцієнта демпфірування 
( 1K ) (амортизатор). 
2. Для отриманого 
CC  знайдений оптимальний коефіцієнт 1K . 
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3. При оптимальних значеннях 
CC  і 1K  встановлено вплив сили су-
хого тертя в направляючому механізмі. 
4. При проїзді одиничної нерівності при різних значеннях 
CC  і 1K  
оцінені рівні прискорень на сидінні. 
В результаті розрахунків були отримані абсолютні прискорення, ві-
дносні переміщення і коефіцієнт передачі прискорень сидіння. В якості 
можливого найкращого варіанту ці ж характеристики розраховували для 
активної підвіски зі зворотним зв'язком по прискоренням. Наведена маса 
сидіння була збільшена в 5 разів у порівнянні з реальною. Активна підві-
ска зі зворотним зв'язком по прискоренню також має максимуми приско-
рень і переміщень в зонах резонансів остова. 
Для вибору оптимальної жорсткості підвіски змінювали значення 
0C  і 1K  в чотирьох октавах. Оптимальне значення жорсткості було отри-
мано при мінімальних абсолютних значеннях прискорень на сидінні і 
відносних переміщеннях (
Cx  – 0x ), що не перевищують динамічний хід 
(6 см за ГОСТом 12.1.012-78), та склало 1000...2000 Н/м. 
Найбільш характерні гармонійні поодинокі нерівності, що зустріча-
ються на дорогах, які бувають короткі і довгі, з висотою відповідно 4,5 см 
і 6 см, а також довжиною 0,7 м і 3,0 м. 
З огляду на базу трактора Т-150К, яка дорівнює L0 = 3,0 м, а також 
рекомендовані ГОСТ 12.002-81 для дослідження швидкості руху 2,1 і 
5,15 м/с при проїзді одиничної нерівності, отримаємо еквівалентні часто-
ти збурення 6, 10, 18 і 36 с-1. При розрахунках в рівняннях (5.13) через 
інтервал 
2
w

 значення х0 прирівнюється 0 (нулю), що рівнозначно зняттю 
впливу (закінчення проїзду нерівності). В якості оціночного критерію 
плавності руху трактора приймаємо вираз: 
 
 2
0 0
1
CJ x t dt
T

   ,                                 (5.14) 
де 
0T  – період затухаючих коливань. 
Результати розрахунків наведені рис. 5.5. Як видно, найменші зна-
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чення критерію відповідають коефіцієнтам демпфірування 
1K  = 100 ... 
200 Нс/м. Менші значення 
1K  не забезпечують достатнього гасання ко-
ливань. 
Таким чином, при проектуванні підвісок конкретного трактора оп-
тимальну жорсткість необхідно визначати при гармонійних збуреннях зі 
змінною по частоті амплітудою, а оптимальний коефіцієнт демпфіруван-
ня – при проїзді одиничної нерівності. 
 
 
Рисунок 5.5 – Зміна критерію J в залежності від коефіцієнта демпфі-
рування при переїзді одиничної нерівності: 
1 – на ІІ передачі; 2 – на V передачі; 3 – на V передачі з підресоре-
ним заднім мостом 
 
У нормативних документах відсутні вимоги щодо допустимих прис-
корень при проїзді трактором одиничної нерівності. Для цього випадку 
пропонується гранично допустимий рівень одноразового одиничного 
впливу σ0 = 9,2 м/с. Однак критерію оцінки допустимого рівня багатора-
зово повторюваних одиничних впливів немає. Такі дії відрізняються від 
випадкових і гармонійних наявністю часу відновлення між впливами, що 
знижує стомлюваність оператора. В порядку обговорення наведені ре-
зультати досліджень, які підтверджують цю точку зору. 
Згідно ГОСТ 12.002-81 в середньому одна одинична нерівність зу-
стрічається на 100 м. При середньому пробігу 40 км трактора за зміну 
(8 год роботи) число одиничних нерівностей може становити близько 400 
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(у випадку транспортних робіт, де спостерігаються більш несприятливі 
умови роботи з точки зору ергономіки). Для середньої швидкості 6 м/с 
час дії одиничної нерівності складе 17 с.  
 
   
а                                               б 
Рисунок 5.6 – Допустимий рівень критерію J: 
а – що переноситься без відчутного стомлення; б – впливу положен-
ня упорів на критерій J 
 
Інтервал часу між поодинокими імпульсами був обраний в якості 
часу відпочинку оператора. Було виявлено, що на самопочуття і зорове 
стомлення оператора впливає нагромадження імпульсів. Так, 400 подвій-
них імпульсів за рахунок значного зменшення переносяться тільки при 
значенні критерію J < 1 м/с2. Цей рівень і був обраний за нормативний 
(допустимий для одиничного впливу з урахуванням 8 годинної роботи). 
На рис. 5.6 (а) показано зміна (крива 1) допустимого рівня критерію 
J, що переноситься без відчутного стомлення в залежності від числа оди-
ничних імпульсів. Крива 2 обмежує рівень критерію нечутливості до 
одиничних впливів, що свідчить про необхідність при оцінці ефективнос-
ті віброзахисту сидінь враховувати поодинокі впливи. 
Розрахунки підвіски при одиничному впливі дозволяють також оп-
тимізувати положення інших упорів (рис. 5.6 (б)). Так, при J = 1 м/с2 мо-
жна встановлювати упори без шкоди для віброізоляції до положення х0 = 
4,7 см. 
Таким чином, наведено алгоритм оцінки перспективності підвищен-
ня ефективності підресорювання тракторних сидінь. 
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РОЗДІЛ 6. НАВАНТАЖЕНІСТЬ ТРАНСМІСІЇ  
 
Дослідження динамічних перевантажень в трансмісії, як тракторів, 
так і автомобілів, дозволить вирішити ряд важливих практичних задач за 
для підвищення технічного рівня в автомобіле- та тракторобудуванні і 
тим самим збільшить експлуатаційні якості розроблюваної вітчизняної 
техніки [33]. 
При постійній експлуатації тракторних трансмісій спостерігається 
висока завантаженість деталей, що підтверджується недостатнім ресур-
сом роботи. Як відомо, режими навантаження трансмісії різноманітні, що 
обумовлено, як внутрішніми процесами (жорсткість, деформація, тощо), 
так і умовами експлуатації.  
При русі по нерівній поверхні колісного трактора відбувається де-
формація коліс, що викликає додатковий опір руху та крутні моменти на 
колесах. Для встановленого режиму роботи момент, що розвивається від 
двигуна внутрішнього згоряння, урівнює постійну складову реакції зов-
нішнього середовища. Змінна частина впливу у вигляді моменту опору 
кочення, що діє на колеса, є по відношенню до трансмісії збуренням, що 
визначається коливанням системи.  
 
6.1 Підхід до визначення завантаженості трансмісії колісного 
трактора при впливі нерівностей поверхні  
 
Аналізуючи наукову літературу [3, 47 – 49], яка присвячена розгляду 
питань, що пов’язані з дослідженням завантаженості трансмісії, необхід-
но звернути увагу на різноплановість цих робіт. Проте актуальним зали-
шається питання, що пов’язано з дослідженням завантаженості трансмісії 
від впливу нерівностей поверхні.  
Але, в залежності від поставлених задач досліджень, прийнятої роз-
рахункової схеми моделі, а також застосовуванням того чи іншого методу 
дослідження, в цих роботах приймався ряд припущень, які потребують 
уточнення, а методи досліджень - подальшого розвитку та аналізу. 
Як відомо, збурення, що діють на трансмісії від нерівностей доріг, 
охоплюють лише низькочастотні власні коливання трансмісії, в той час, 
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як високочастотні власні коливання мають відносно меншу ступінь охоп-
лення.  
В коливальну систему, що еквівалентна трансмісії трактора 
(рис. 6.1), входять лише приведені маси та сумарна піддатливість транс-
місії та шин.  
 
 
Рисунок 6.1 – Коливальна система, що еквівалентна трансмісії     
трактора 
 
Необхідно відзначити, що дисипативні сили значно ускладнюють 
аналіз коливальної системи. Розрахунок завантаженості трансмісії вико-
нується за допомогою опису коливань моментів, що навантажують пруж-
ні ланки коливальної системи. 
Отже, диференційні рівняння коливальних моментів виглядає на-
ступним чином 
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Сформувавши диференційні рівняння, розглянемо вимушені коли-
вання. Передаточні функції знайдемо за допомогою перетворення Лапла-
су, які будуть визначені окремо при впливі на колеса переднього та зад-
нього мостів: 
– передаточна функція від впливу на колеса переднього моста до 
моменту, що навантажує привід переднього моста 
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– передаточна функція від впливу на колеса переднього моста до 
моменту, що навантажує привід заднього моста 
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– передаточна функція від впливу на колеса заднього моста до мо-
менту, що навантажує привід переднього моста 
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– передаточна функція від впливу на колеса заднього моста до мо-
менту, що навантажує привід заднього моста 
 
2 2
2
/
2
( )
( ) .
( )т к
т
M М
k
M S
W S
M S
                              (6.5) 
 
На основі обчислення рівнянь (6.1 – 6.5) отримано можливість оці-
нити завантаження трансмісії. 
При складанні диференційних рівнянь, що описують роботу в пло-
щинах підвіски необхідно скласти схему розрахункової моделі трактору 
(рис. 6.2).  
Для складання математичної моделі коливань досліджуваної систе-
ми скористаємося основним способом, який базується на рівнянні Лагра-
нжа 2-го роду. Рівняння складаються для кожної маси входить в розраху-
нкову систему. 
Конкретно для колісного трактору типу ХТЗ з двома ведучими мос-
тами диференційні рівняння коливань мають наступний вид:  
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Рисунок 6.2 – Схема розрахункової моделі трактора 
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Одним з рішень диференціальних рівнянь можливо за допомогою 
перетворення Лапласа, що може бути застосовано для радіального проги-
ну шин  1 1 1f q t y   та  2 2 2f q t z  .  
Спектральні щільності, що збурюють коливання в трансмісії, моме-
нтів, що діють на колеса переднього та заднього мостів 
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де  f  – коефіцієнт опору кочення;  
kr  – радіус кочення колеса;  
шрC  – радіальна жорсткість шин колеса;  
 fW iw  – передаточна функція підвіски ведучого моста  
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w  – поточне значення частоти;  
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 qS w  – спектральна щільність збурення фону.  
На основі рівнянь (6.6 – 6.8) сформовано диференційні рівняння, що 
описують плавність руху колісного трактора з двома ведучими мостами.  
При оцінюванні завантаженості трансмісії від впливу нерівностей 
необхідно проаналізувати значення дисперсії змінного моменту для n–ої 
деталі  
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де 
тnM
S  – спектральні щільності моментів, що навантажують два ва-
ли трансмісії, які визначаються за наступним рівнянням 
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Для визначення процесу коливань моменту на окремих деталях дис-
персія кожної гармоніки, що є складовою ( )
тM
S w , необхідно помножити 
на квадрат передавального числа трансмісії.  
Таким чином, викладено підхід, який оцінює завантаження трансмі-
сії колісного трактора типу ХТЗ при впливі нерівностей поверхні. Наве-
дено опис передавальної функції механічної трансмісії, який обчислює 
завантаженість трансмісії за допомогою опису коливань моментів, що 
навантажують пружні ланки коливальної системи. Наведено підхід до 
оцінки впливу нерівностей доріг (за рахунок дослідження плавності руху) 
на завантаження механічної трансмісії колісного трактора. 
 
6.2 Вплив плавності ходу колісних тракторів на навантаженість    
трансмісії 
 
При проведенні дослідно-конструкторських робіт з модернізації 
трактора ХТЗ-150К з метою подальшого поліпшення його техніко-
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економічних показників з'явилася необхідність перевірки можливості і 
доцільності встановлення шин більшого діаметра і вантажопідйомності 
моделі 600-665 замість серійних шин моделі 530-610Р. Жорсткість шин 
600-665 нижче жорсткості шин 530-610Р. Це дало можливість зробити 
припущення про анулювання ресор і амортизаторів [50]. Теоретичні та 
експериментальні дослідження були проведені спільно з АТ «ХТЗ» та 
кафедрою автомобіле- і тракторобудування НТУ «ХПІ».  
   
а                                                 б 
   
в                                                        г 
Рисунок 6.3 – Максимальні прискорення на рамі тракторів:  
а – вертикальні прискорення (l=8 м); б – вертикальні прискорення (l=3 м); 
в – поздовжньо-кутові прискорення (l=8 м); г – поздовжньо-кутові прис-
корення (l=3 м); ○ – ХТЗ-150К; x – модернізований ХТЗ-150К без ресор; 
● – модернізований ХТЗ-150К з ресорами 
 
Плавність ходу оцінювали за максимальними прискоренням верти-
кальних і поздовжньо-кутових коливань рами і вертикальних коливань на 
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сидінні водія. Плавність ходу досліджували на фонах, характерних для 
тягових і транспортних робіт. Крок і висота нерівностей прийняті насту-
пними: l = 0,7 і 1,4 м, q0 = 0,04 м; l = 3 і 8 м, q0 = 0,06 м. Результати наве-
дені на рис. 6.3 – 6.4. 
На нерівностях з кроком 8 і 3 м найменший рівень вертикальних і 
кутових коливань остову спостерігається у модернізованого трактора 
ХТЗ-150К з ресорами. Найбільші прискорення в резонансної зоні має 
трактор без ресор (рис. 6.3). На нерівностях з кроком 1,4 і 0,7 м максима-
льні вертикальні прискорення на рамі серійного і модернізованого трак-
торів практично однакові (рис. 6.4) 
 
   
а                                            б 
Рисунок 6.4 – Максимальні вертикальні прискорення на рамі тракторів:  
а – l=1,4 м; б – l=0,7 м; ○ – ХТЗ-150К;  x – модернізований ХТЗ-150К без 
ресор; ● – модернізований ХТЗ-150К з ресорами 
 
Прискорення на сидінні водія модернізованого трактора без ресор 
перевищують прискорення на сидіння серійного трактора ХТЗ-150К в 1,5 
– 2 рази, в той час як у модернізованого трактора з ресорами рівень прис-
корень на сидінні в 1,3 – 1,8 рази нижче, ніж у серійного трактора при 
русі на всіх досліджуваних фонах. Це пояснюється тим, що власні часто-
ти підвіски остова і сидіння трактора без ресор близькі за величиною: 
1,5СПДf   Гц, 1,5...1,6СПДf   Гц. У трактора з ресорами перша власна 
частота дорівнює 1,24 Гц. Діапазон обурюють частот 1,4 ... 2,5 Гц 
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(рис. 6.5). 
Експериментальні дослідження плавності ходу проводили на ґрун-
товій і бетонної дорогах з використанням транспортних передач. В ході 
досліджень фіксували вертикальні прискорення на сидінні водія і рамі 
трактора над переднім і заднім мостами. 
Результати експериментальних досліджень наведені на рис. 6.6 – 6.7. 
Аналіз експериментальних даних показує, що з ростом швидкості руху 
від 14 км/год (3,9 м/с) до 29 км/год (8 м/с) на ґрунтовій дорозі середньок-
вадратичні прискорення на сидінні водія на серійному тракторі ХТЗ-150К 
змінюються від 0,16g до 0,34g, а на модернізованому тракторі без ресор – 
від 0,24g до 0,38g, тобто в 1,4 – 1,5 рази вище. При цьому середньоквад-
ратичні прискорення рами над переднім мостом у обох тракторів практи-
чно однакові і змінюються від 0,13g до 0,36g. Прискорення рами над ко-
лесами заднього моста у серійного трактора ХТЗ-150К змінюються від 
0,11g до 0,23g, а у модернізованого від 0,1g до 0,38g. Отже, при швидкос-
тях 14 ... 15 км/год прискорення над заднім мостом у обох варіантів прак-
тично однакові, але з ростом швидкості до 29 км/год прискорення рами 
трактора без ресор в 1,6 рази більше, ніж рами трактора з ресорами. 
 
   
а                                                           б 
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Рисунок 6.5 – Максимальні вертикальні прискорення на сидінні 
водія тракторів при русі по різноманітних фонах: а – l=8 м; б – l=3 м; в – 
l=1,4 м; г – l=0,7 м; ○ – ХТЗ-150К; x – модернізований ХТЗ-150К без ре-
сор; ● – модернізований ХТЗ-150К з ресорами 
 
 
Рисунок 6.6 – Середньоквадратичне прискорення на сидіння водія трак-
торів з причепом ПТС-9 при виконанні транспортних робіт на асфальто-
бетонній дорозі:  
1 – модернізований ХТЗ-150К; 2 – ХТЗ-150К 
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Рисунок 6.7 – Середньоквадратичне прискорення на вузлах тракторів при 
виконанні транспортних робіт на сухій ґрунтовій дорозі:  
_____ – ХТЗ-150К; __  __ – модернізований ХТЗ-150К; 1 – сидіння водія; 
2 – рама над переднім мостом; 3 – рама над заднім мостом 
 
При виконанні транспортних робіт на асфальтобетонної дорозі при-
скорення на сидінні водія на модернізованому тракторі ХТЗ-150К з рос-
том швидкості від 20 до 30 км/год змінюються від 0,19g до 0,26g, а на 
серійному ХТЗ-150К – від 0,14g до 0,18g. Отже, на тракторі без ресор 
прискорення на сидінні водія в 1,33 – 1,45 рази більше, ніж на серійному 
тракторі. 
Для аналізу частотних характеристик прискорень на сидінні водія 
тракторів були підраховані їх кореляційні функції і спектральні щільнос-
ті. Аналіз кореляційних функцій показує, що в коливальному процесі має 
місце періодична складова, причому період її коливань практично не за-
лежить від швидкості руху трактора і становить 0,455 ... 0,5 с. 
Аналіз спектральних густин вертикальних прискорень сидіння водія 
тракторів ХТЗ-150К показує, що основна частота становить 2 ... 2,2 Гц і 
практично не залежить від швидкості руху трактора. При виконанні трак-
тором без ресор орних робіт на стерні пшениці на глибину 30 см приско-
рення на сидіння склало 0,16g (поверхневий шар землі на глибині 2 ... 
3 мм був мерзлим). 
На основі вище зазначеного можна стверджувати, що оцінка наван-
таженості трансмісії від впливу дороги проведена для випадку руху по 
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ґрунтовій дорозі зі швидкістю 10, 20, 30 км/год; по брукової дорозі зі 
швидкістю 20 і 30 км/год; при оранці стерні озимої пшениці зі швидкістю 
10 км/год. Дослідження показали, що найбільші навантаження сприймає 
трансмісія трактора при русі по ґрунтовій дорозі зі швидкістю 20 км/год. 
Величина моменту, що навантажує трансмісію при роботі трактора з од-
ним ведучим мостом в 4 рази вище, ніж при роботі з двома ведучими мо-
стами. 
Для визначення впливу підресорювання остова трактора на наван-
таженість трансмісії було розглянуто варіант трактора без ресор. Резуль-
тати розрахунку показали, що при відсутності ресор в передній підвісці 
остова середньоквадратичне значення моменту, що навантажує піввісь, в 
1,3 – 1,4 рази перевищує значення моменту на півосях трактора з ресор-
ної підвіскою. 
Це ще раз підкреслює істотну роль впливу коливань трактора не 
тільки на умови праці водія і навантаженість несучої системи, але і на 
формування навантажень в трансмісії. 
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РОЗДІЛ 7. КЕРОВАНІСТЬ ТА СТІЙКІСТЬ КОЛІСНОГО   
ТРАКТОРА 
 
7.1 Дослідження керованості та стійкості руху трактора  
ХТЗ-150К 
 
Перспективні технології і індустріальні методи обробки зернових 
культур висувають підвищені вимоги до стійкості руху і керованості тра-
кторів і робочих машин, що агрегатуються з ними. Саме ці динамічні 
властивості багато в чому визначають характер руху всіх ланок машинно-
тракторного агрегату (МТА) і безпосередньо впливають на агротехнічні 
показники якості виконуваних робіт [51]. 
Стійкість визначає стабільність заданих водієм (системою автомати-
чного водіння) параметрів руху і обмежує можливість самовільного ви-
ходу контрольованих величин за допустимі межі. Керованість, в свою 
чергу, дозволяє організувати рух агрегату в допустимих межах відхилень 
регульованих параметрів шляхом коригування дійсного режиму руху в 
разі, якщо цього вимагає ситуація в поле, сталася помилка при управлінні 
або на траєкторію руху вплинули постійно діючі обурення. 
Спільний розгляд стійкості напрямки руху і керованості дає цінну 
інформацію про шляхи поліпшення динамічних і функціональних якос-
тей мобільних машин. 
Стосовно до сільськогосподарських тракторів і МТА нами розроб-
лений комплекс засобів і методів теоретичної та експериментальної оцін-
ки стійкості їх руху і керованості. 
В основу теоретичних досліджень колісного шарнірно зчленованого 
трактора типу ХТЗ-150К, розрахункова схема якого представлена на 
рис. 7.1, покладена математична модель, що враховує еластичність шин і 
деформованість опорної поверхні [52]. 
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Рисунок 7.1 – Розрахункова схема 
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де  x1, y1 та y2 – лінійні координати центрів мас секцій трактора; 
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 φ1 та φ2 – курсові кути напіврам; 
 γij – кути бічного уводу коліс; 
 k – коефіцієнти, що визначаються параметрами ґрунту та тракто-
ром.  
Завдання теоретичних досліджень стійкості руху і керованості      
ХТЗ-150К вирішувалися з використанням математичної моделі (7.1) за 
методом чисельного інтегрування при впливі на систему випадкових і 
гармонійних збурень. 
На рис. 7.2 показано характер зміни параметрів траєкторії руху пе-
редньої і задньої секцій трактора ХТЗ-150К при впливі одного з типових 
збурень 
 
1 0, 07 sin
3
t


 
  
 
.                                 (7.2) 
 
Між коливальними процесами змін траєкторій руху шарнірно зчле-
нованих секцій існує відносний зсув по фазі, і вони відрізняються один 
від одного величиною амплітуд. З позицій стійкості і керованості, щоб 
траєкторії руху секцій збігалися. Це дасть можливість підвищити якість 
агротехнічних операцій, знизити кількість пошкоджень культурних рос-
лин, зменшити площу втоптують поверхні, знизити втрати потужності на 
утворення колії і поліпшити умови праці механізаторів, так як зникне 
необхідність контролювати траєкторію руху задньої секції. 
Зменшення розбіжності траєкторій передньої і задньої секцій, а в 
граничному випадку – збіг не відбудеться в тому випадку, якщо швид-
кість трактора буде обрана відповідно до його динамічними властивостя-
ми і конструктивними параметрами. 
Розбіжність між траєкторіями руху центрів мас передньої і задньої 
секцій зменшитися, якщо трактор пройде відстань між ними за час, від-
повідне зрушення коливальних процесів. В цьому випадку трактор пови-
нен рухатися зі швидкістю 
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де  
12l  – відстань між центрами мас секцій; 
 
1w  – частота керованого впливу на передню секцію; 
 
12  – здвиг коливальних процесів по фазі. 
 
 
Рисунок 7.2 – Параметри траєкторії руху трактора ХТЗ-150К при 
впливі гармонійного збурення:  
1 – гармонійний вплив 1 0, 07 sin
3
t


 
  
 
; 2 – передня секція;  
3 – задня секція 
 
Знаючи межі зміни частоти керуючих і збурюючих впливів, можна 
визначити спектр раціональних швидкостей руху шарнірно зчленованого 
трактора, коли траєкторії центрів мас його секцій розташовуються близь-
ко один до одного, але не завжди збігаються з-за відмінності амплітуд. 
Для трактора ХТЗ-150К при частота w1 = 0,05 ... 0,80 с
-1
 цей діапазон 
швидкостей становить vТ = 2,07 ... 6,47 м/с. 
 133 
Повний збіг траєкторій відбувається тільки на одній частоті 
1 210 A A
w

, відповідної рівності амплітуд бічних коливань центрів мас сек-
цій, при русі трактора зі швидкістю  
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де  
1 210 A A


 – здвиг коливальних процесів по фазі на частоті 
1 210 A A
w

. 
Ця швидкість є оптимальною з точки зору досліджуваних властиво-
стей. Тому шляхом узгодженого вибору конструктивних і динамічних 
параметрів трактора необхідно прагнути, щоб вона входила в діапазон 
раціональних швидкостей і відповідала основній частоті керуючих впли-
вів. Така вимога для трактора ХТЗ-150К не виконується. Розрахунком 
встановлено, що за критерієм збігу траєкторій руху центрів мас секцій 
його оптимальна швидкість vопт = 9,25 м/с. Чисельні значення величин 
для її визначення взяті з частотних характеристик процесу бічних коли-
вань шарнірно зчленованих секцій (рис. 7.3): 
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Отже, оптимальна швидкість трактора ХТЗ-150К виходить за межі 
як раціонального діапазону швидкостей (vрац = 2,07 ... 6,47 м/с), так і його 
розрахункових (існуючих зараз) швидкостей (vТ = 0,94 ... .8,37 м/с) і не 
відповідають основній частоті керуючих впливів (w0 = 0,3 с
-1
). 
Аналіз результатів моделювання руху сільськогосподарських трак-
торів в умовах реальної експлуатації вказує на необхідність врахування 
деформації ґрунту при дослідженні стійкості їх руху і керованості. На-
приклад, якщо не враховувати податливість ґрунту похибка у визначенні 
кутів бічного відведення коліс трактора ХТЗ-150К на поле нормальної 
вологості, підготовленому під посів, досягає 36%. 
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Рисунок 7.3 – Частотні характеристики процесу бічних коливань се-
кцій трактора ХТЗ-150К:  
1 – амплітудна; 2 – фазова; 3 – часова 
 
Як відомо за величиною бічного відведення можна судити про сту-
пінь узгодження досліджуваних динамічних властивостей [53]. На 
рис. 7.4 видно, що при w10 = 1,05 с
-1
 кути бічного відведення передніх і 
задніх коліс трактора ХТЗ-150К рівні між собою. Зазначена частота є 
граничною: при нижчих частотах (γ1 < γ2) рух трактора має надлишкову 
стійкістю, а при вищих (γ1 > γ2)  – надлишкової повороткості. 
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Рисунок 7.4 – Залежність кутів бічного уводу коліс від частоти ко-
ливань передньої секції трактора ХТЗ-150К: 
γ1 – передній міст; γ2 – задній міст 
 
У реальних умовах функціонування сільськогосподарських тракто-
рів основний діапазон частот керуючих впливів, що впливають на їх тра-
єкторію руху, знаходиться в області низьких частот w10 < 1,05 с
-1. Отже, 
основні напрямки при поліпшенні досліджуваних динамічних властивос-
тей трактора ХТЗ-150К складаються в деякому зниженні його стійкості та 
підвищенні керованості. Встановлено, що цьому сприяє розміщення точ-
ки прикладання тягового навантаження поблизу заднього моста. 
 
7.2 Розвиток математичної моделі криволінійного руху 
 
В останні роки пріоритетним напрямком діяльності автомобільних 
підприємств є найбільш повне і максимально швидке задоволення інди-
відуальних побажань замовника в області модернізування конструктив-
них особливостей самохідних машин, зокрема, автомобілів. Такий на-
прям в роботі проектувальників та розробників вимагає наявності гнуч-
ких і простих математичних інструментів для перевірки на оптимальне 
(раціональне) співвідношення показників експлуатаційних властивостей 
майбутніх транспортних засобів ще на стадії проектування. В роботі роз-
глядаються способи визначення деяких параметрів криволінійного руху, 
його траєкторії, за допомогою яких можна в першому наближення оціни-
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ти і маневреність, і повороткість, і керованість двовісного автомобіля на 
стадії проектування [54]. 
Криволінійний рух самохідної машини, траєкторія руху тісно пов'я-
зані з такими експлуатаційними властивостями як керованість, маневре-
ність, повороткість, стійкість. Дослідженню цих властивостей присвячені 
роботи А.С. Литвинова, Д.А. Антонова, М.А. Подригало, В.П. Волкова, 
В.М. Полякова, Д.М. Клеца, В.А. Горєлова, А.Г. Болдирєва і т.д. Вчені, в 
залежності від цілей своїх досліджень, пропонують різні математичні 
моделі представлення транспортних засобів, різні показники і критерії 
оцінки властивостей [55 – 64].  
Особливістю розглянутої моделі є те, що враховується взаємодія 
кожного колеса з опорною поверхнею, що дозволяє значно підвищити 
точність визначених параметрів, а значить більш точно виконати попере-
дню оцінку проектованої самохідної машини. 
В роботі розглянуто криволінійний рух двовісної самохідної маши-
ни, яка рухається по абсолютно жорсткій горизонтальній поверхні, рама і 
кузов вважаються абсолютно жорсткими, колеса без дисбалансу. Плоска 
схема якої представлена на рис. 7.5. 
Для дослідження руху двовісної самохідної машини були доопра-
цьовані рівняння, які прийняли такий вид: 
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де  AV  – лінійна швидкість;  
A  – кутова швидкість щодо вісі, перпендикулярної площині до-
роги;  
kr  – радіус кочення колеса;  
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f  – коефіцієнт опору кочення колеса;  
повM  – момент, що повертає;  
fМ   – момент опору від сили тертя кочення;  
zcI  – момент інерції щодо вертикальної вісі, що проходить через 
центр відносного повороту;  
iM  – сумарний момент опору криволінійному руху.  
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Рисунок 7.5 – Плоска схема двовісної самохідної машини 
 
Моменти, що утворюються у контактному відбитку від розвалу і 
сходження, не враховуються зважаючи на їх малу величину. Гіроскопіч-
ними моментами нехтуємо, у зв’язку з їх малою величиною. 
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Основним складовим диференціальних рівнянь математичної моделі 
є сумарний момент опору криволінійному руху, який складається з шви-
дкісного моменту опору і моменту опору, що утворюється при русі само-
хідної машини по траєкторії радіусом ρ. Сумарний момент опору криво-
лінійному руху двовісної самохідної машини визначається виразом: 
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i i vi
i i
M M M
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    ,                               (7.6) 
де  ViM – момент опору криволінійному руху колеса від дії зовніш-
ньої бокової сили або сили інерції (швидкісний момент);  
iM  – момент опору, який утворюється при русі самохідної ма-
шини по траєкторії радіусом i . 
Моменти опору криволінійному руху від кривизни траєкторії з раді-
усами iρ  визначаються: 
 
i i iМ c    ,                                     (7.7) 
де  icω  – кутові жорсткості шин відповідних коліс;  
iρθ  – кут відведення шини колеса, що рухається по траєкторії ра-
діусом iρ . 
Швидкісний момент опору криволінійному руху визначається: 
 
Vi i kiМ c   ,                                     (7.8) 
де  kiθ  – кут відведення шини колеса, що рухається по радіусу kR  
(радіус траєкторії середньої лінії шини). 
Значення швидкісного моменту опору криволінійному руху необ-
хідно контролювати, воно не повинно перевищувати значення моменту 
опору повороту по зчепленню Мφ [61]. Якщо буде виконуватися умова 
Vi iM M , тоді для цього положення і при цьому навантаженні у рівнян-
ня (7.6) замість швидкісного моменту опору криволінійному руху необ-
хідно підставляти момент опору повороту по зчепленню: 
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де  аi – розмір подовжньої осі контактного відбитку колеса з опор-
ною поверхнею;  
bi  – розмір поперечної осі контактного відбитку колеса з опор-
ною поверхнею 
Доведено, що кут закрутки шини (кут відносного повороту контакт-
ного відбитка) це є не що інше як кут відведення, який визначається ви-
разами (6.10) або (6.11) залежно від радіусів кривизни траєкторії різного 
фізичного походження [60]: 
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де  Rк – радіус траєкторії середньої лінії шини від дії зовнішньої біч-
ної сили;  
х – зміщення осі повороту відбитка щодо його центру;  
аi – розмір подовжньої  вісь контактного відбитка шини. 
Радіус кривизни траєкторії середньої лінії шини від дії зовнішньої 
бічної сили прикладеної до центру колеса визначається залежністю, яка 
складена за допомогою рівняння неголономних зв'язків М.В. Келдиша: 
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де  Rz0 – навантаження на шину в статиці;  
Rzi – навантаження на шину в динаміці;  
Fyi – зовнішня бічна сила;  
Bθ  – граничний кут, при якому ще існує лінійна залежність між 
моментом опору повороту колеса на місці від кута повороту при визна-
ченні кутовий жорсткості шини, Bθ = 0,08722 … 0,12211 рад.  
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Загальна бічна сила, прикладена в центрі мас, розподіляється по 
внутрішньому і зовнішньому бортах пропорційно бічної жорсткості най-
більш навантажених коліс. У свою чергу, зовнішня бічна сила, яка при-
падає на борт, розподіляється по колесах пропорційно їх відстані від 
центру мас. З вище сказаного, була записана залежність визначення зов-
нішньої бічної сили, що припадає на одне колесо. Для зовнішнього пе-
реднього колеса залежність має вигляд 
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де  Vi  – швидкість самохідної машини;  
1B  – кутова швидкість повороту внутрішнього керованого коле-
са. 
З криволінійним рухом самохідної машини пов'язана його поворот-
кість. Повороткість – властивість, що характеризує здатність машини 
змінювати курсової кут відповідно до керуючого впливу [59]. Характери-
стика повороткості самохідної машини може бути представлена у вигляді 
залежності радіусу повороту від кута повороту керованих коліс  : 
( )f  . Тому, визначення радіуса траєкторії руху є важливим, так як 
дозволить дати оцінку повороткості, а значить, в якійсь мірі, і керованос-
ті розглянутої самохідної машини. За радіус ρ кривизни траєкторії прий-
мається відстань по перпендикуляру від миттєвого центра повороту 
(ЦМП) до точки перетину поздовжньої осі самохідної машини з задній 
віссю. Розрізняють два радіуса траєкторії, по якій рухається самохідна 
машина. Це радіус траєкторії при русі самохідної машини на жорстких 
колесах iжρ  і дійсний радіус при русі на еластичних шинах iэρ . У першо-
му випадку не враховується відведення колеса і значення радіусу визна-
чається кінематикою (кінематичний радіус): 
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Саме радіус на жорстких колесах традиційно використовують прое-
ктувальники при розробці конструкції самохідної машини. 
Дійсний (фактичний) радіус кривизни траєкторії, по якій самохідна 
машина рухається на еластичних шинах, тобто з урахуванням кутів від-
ведення, можна визначити за формулою: 
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.                                  (7.15) 
 
Для визначення дійсного радіуса кривизни траєкторії використову-
ється метод ітерацій [63]. У першому наближенні ведеться розрахунок 
кінематичного радіуса, без урахування відведення і при постійній швид-
кості. У другому наближенні ведеться розрахунок дійсного радіуса iэ1ρ  
(повернення в початок завдання, повторення її рішення, але вже з ураху-
ванням відведення, але при постійній швидкості). Як тільки самохідна 
машина починає рухатися по траєкторії з радіусом iэ1ρ , зовнішні сили і 
моменти, при взаємодії колеса з опорною поверхнею, змінюються. Тому, 
отримавши iэ1ρ , виконується третя наближення (визначаються по-новому 
все зовнішні сили, моменти, кути відведення, жорсткості і т.д.) з ураху-
ванням зміни радіуса кривизни траєкторії iэ1ρ  для кожного колеса, роз-
рахованим на попередньому етапі. 
Якщо в другому наближенні радіус кривизни траєкторії визначаєть-
ся при постійній швидкості, то в третьому наближенні враховується зміна 
швидкості (методом чисельного інтегрування) від зростаючих сил і мо-
ментів опору криволінійному руху при вході в поворот.  
Залежності (7.16) і (7.17), дозволяють визначити кутову швидкість і 
кутове прискорення поздовжньої вісі самохідної машини з урахуванням 
руху на еластичних колесах [62]: 
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На основі вищезазначеного сформовано загальну концепцію пода-
льшого розвитку математичної моделі криволінійного руху двовісної са-
мохідної машини.  
Графіки зміни у часі сумарного моменту опору криволінійному руху 
надано на рис. 7.6. 
 
 
Рисунок 7.6 – Зміна в часі моменту опору криволінійному руху при різ-
них швидкостях рухах  
 
Зміна в часі радіусів кривизни траєкторії, на жорстких і еластичних 
колесах, при русі зі швидкістю 40 км/год представлені на рис. 7.7. 
 
 
Рисунок 7.7 – Зміна в часі радіусів кривизни траєкторії, на жорстких і 
еластичних колесах, при русі  
 143 
Значення радіусів відрізняються, особливо на початку входження в 
поворот, до 15%. Тому, не зовсім коректно закладати в конструкцію са-
мохідної машини кінематичний радіус траєкторії руху. 
Так як на радіус траєкторії руху впливають практично всі конструк-
тивні параметри та жорсткісні характеристики шин, то запропоновано 
оцінювати повороткість порівняльним узагальненим показником – від-
ношенням радіуса без урахування відведення до дійсного радіуса кривиз-
ни траєкторії, 
i
i
э
ж
ρ
ρ
 [63]. Якщо співвідношення 1
ρ
ρ
э
ж 
i
i  – самохідна маши-
на має нейтральну повороткість, якщо 1
ρ
ρ
э
ж 
i
i  – має недостатню поворот-
кість, якщо 1
ρ
ρ
э
ж 
i
i  – має недостатню повороткість. 
На рис. 7.8 представлені зміни ставлення радіуса кривизни траєкто-
рії руху на жорстких колесах до радіусу кривизни траєкторії руху на ела-
стичних колесах і показані зони надлишкової та недостатньої поворотко-
сті. 
 
 
Рисунок 7.8 – Відношення радіусу кривизни траєкторії руху на жорстких 
колесах до радіусу кривизни траєкторії руху на еластичних колесах 
 
Уміння, ще на стадії проекту, визначати положення самохідної ма-
шини в будь-який момент часу входу в поворот і будувати траєкторію 
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його руху з урахуванням взаємодії еластичного колеса з опорною повер-
хнею дозволить проводити імітацію найбільш типових режимів руху: 
обгін або об'їзд перешкоди, зміна смуги руху, розворот і ін., та надає мо-
жливість в першому наближенні оцінювати маневреність самохідної ма-
шини. Побудована траєкторія руху розглянутої самохідної машини, 
рис. 7.9, при вході в поворот зі швидкістю V = 40 км/год [63]. Поворот 
рульового колеса з кутовою швидкістю 7 ... 9 рад/с без зміни положення 
рук на ньому може продовжуватися 0,2 ... 0,3 с [61]. Це буде максимальна 
кутова швидкість рульового колеса – рк = max. Кутова швидкість пово-
роту лівого керованого при обертанні рульового колеса з кутовий швид-
кістю 7ωрк   рад/с буде дорівнювати:
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Рисунок 7.9 – Траєкторія руху при вході в поворот  
 
Здатність будувати траєкторію криволінійного руху дозволяє визна-
чати графічно таки геометричні показники маневреності: ширину смуги 
руху, яку займає самохідна машина при повороті, радіуси повороту за 
габаритами, максимальний вихід окремих частин самохідної машини за 
межі траєкторії руху зовнішнього переднього і внутрішнього заднього 
коліс; що надає можливість в першому наближенні оцінювати маневре-
ність самохідної машини ще на стадії проектування. 
Таким чином, розвинена та обґрунтована математична модель з ди-
ференційованим урахуванням взаємодії коліс з опорною поверхнею, яка 
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дає можливість підвищити точність визначення параметрів траєкторії 
криволінійного руху двовісної самохідної машини і побудувати траєкто-
рію входу в поворот з урахуванням кочення на еластичних шинах. Окрім 
того, дозволяє розробнику (проектувальнику) ще на стадії проекту відко-
ригувати конструктивні параметри самохідної машини та уточнити вимо-
ги щодо характеристик жорсткості характеристикам шин з метою отри-
мання оптимальних (раціональних) співвідношень експлуатаційних влас-
тивостей у майбутньої самохідної машини.  
 
7.3 Комплексна оцінка динамічної стійкості та плавності руху 
колісних тракторів 
 
При проектуванні підвіски енергонасичених тракторів необхідно 
враховувати особливості їх експлуатації та, в першу чергу, використання 
з різноманітними сільськогосподарськими знаряддями, що є причиною 
значного перерозподілу навантажень по мостам та зміни розподілу підре-
сорених мас. Пружні елементи, що застосовуються в тракторобудуванні, 
підвісок (ресори та пружини) не знижують низькочастотні коливання 
трактора. В зв’язку з цим спостерігаються тенденції вносити зміни в 
конструкцію підвіски остова перспективних моделей тракторів регульо-
вані пружні елементи. Використання підвісок зі змінною жорсткістю, що 
мають нелінійну характеристику пружних елементів, дозволяють змен-
шити статичний прогин, підвищити показники плавності ходу та динамі-
чної стійкості [3, 47, 65 – 70].  
Вибір параметрів пружної характеристики підвіски для трактора ти-
пу ХТЗ необхідно проводити з урахуванням його короткої бази, жорстко-
сті шин, положення центра тяжіння агрегату та місця центру прикладання 
тягового зусилля. При складанні математичної моделі агрегату трактора 
ХТЗ – напівпричепа 1ПТС-9 базувалось з точки зору відповідності до 
повноти визначення реакції машинно-тракторного агрегату (МТА) на 
збуджувальні силові фактори та допустимості аналізу розробленої схеми 
(рис. 7.10).  
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Рисунок 7.1 – Розрахункова схема коливальної системи МТА: 
1,M M  – підресорені маси трактора та напівпричепа; 2 3 KP Б, , ,Y Y Y Y  – вертикальні переміщення підресорених 
мас, що діють відповідно на шини заднього мостів, підвіску переднього моста трактора, причіпний пристрій 
трактора та підвіску напівпричепа; 
1 2 3, ,m m m  – непідресорена маса переднього моста трактора та мостів на-
півпричепа; 
P2C  та P Ш12 ,2K C  та Ш1 Ш22 ,2K C  та Ш2 ПП2 ,2K C  та ПП Ш32 ,2K C  та Ш3 Ш42 ,2K C  та Ш42K  – відпо-
відно жорсткість шин та коефіцієнти опору підвіски передніх та задніх коліс трактора, підвіски та шин напі-
впричепа; 1,  та a b a  – відповідно координати центру тяжіння трактора та напівпричепа; 1,J J  – моменти іне-
рції трактора та напівпричепа; 
KPT  – сила, що діє на зчіпний пристрій
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Досвід експериментальних досліджень дозволяє стверджувати, що 
пружні та дисипативні характеристики елементів підвіски та шин тракто-
ра є близькими до лінійних при малих коливаннях відносно положення 
статичної рівноваги. Беручи до уваги істотне ускладнення розрахунків 
при аналізі процесу коливань МТА з урахуванням не лінійності пружних 
та демпфуючих елементів системи, тоді допустимо розглядати їх харак-
теристики в лінійній постановці вирішення задачі. Таке спрощення не 
призведе до значної похибки та задовольнить вимогам, що ставляться 
інженерним розрахункам. 
Розрахункову схему (рис. 7.10) з урахуванням відомих припущень та 
обраних узагальнюючих координат досліджували, як систему з постій-
ними параметрами. Диференційні рівняння, що описують коливання 
МТА в повздовжній вертикальній площині за прийнятими узагальнюю-
чими координатами, складено за допомогою рівняння Лагранжа ІІ роду.  
Для дослідження шарнірно зчленованої транспортної системи, в 
зв’язку з її конструктивними особливостями, великий інтерес представ-
ляє вплив вертикальних та кутових коливань ланцюгів МТА на взає-
мозв’язок коліс з дорогою, а також динамічної стійкості, що пов’язано з 
явищем відриву колеса від опорної поверхні. Для колісних машин з шар-
нірно зчленованою рамою відрив колеса не завжди свідчить про початок 
процесу бічного перевертання чи ковзання. В процесі руху кінематичний 
вплив мікропрофіля дороги та вертикальних коливань трактора, що без-
перервно змінюються, визначають умови взаємозв’язку пневматичної 
шини низького тиску з опорною поверхнею, які залежать, в свою чергу, 
від динамічних прогинів шини.  
Розглядаючи вертикальні переміщення вісі колеса в умовах випад-
кового впливу мікронерівностей дороги, визначається показник для оцін-
ки динамічної стійкості руху МТА. 
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де  
1,Z Z  – вертикальні переміщення центрів тяжіння підресорених 
мас трактора та напівпричепа;  
1 4 5, ,Y Y Y  – вертикальні переміщення непідресорених мас перед-
нього моста трактора, передніх та задніх осей напівпричепа;  
1,   – кутові коливання підресорених мас трактора та напівпри-
чепа;  
1 2 3 4, , ,q q q q  – ординати мікропрофілю дороги під передніми та 
задніми колесами трактора та напівпричепа.  
Приймаючи умови, що порушення показників динамічної стійкості 
руху обумовлено втратою кінематичного зв’язку колеса з дорогою. Цей 
зв'язок зберігається, якщо виконується умова: 
 
     0 ,Z t q t r r t                               (7.19) 
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де  Z t  – миттєві значення вертикальної координати вісі колеса;  
 q t  та  r t  – відповідні  Z t  величині мікронерівностей в 
площині вісі колеса та радіального прогину шини;  
0r  – радіус початкової окружності.   
Приймаючи положення статичної рівноваги колеса в якості почат-
кового, введемо безрозмірний коефіцієнт  k t , який виражає залежність 
між статичним та динамічним прогином шини та вимірюється за випад-
ковим законом:  
 
    / ;k t r t h                                             (7.20) 
      CT 1 ,Z t q t r h q t     
де  h  – радіальний прогин шини;  
CTr  – статичний радіус.  
З виразу (7.19) та (7.20) відмітимо те, що величина    Z t q t  пред-
ставляє собою переміщення вісі колеса, що змінюється з часом, відносно 
положення статичної рівноваги. Це переміщення встановлюється через 
статичний прогин шини та безрозмірний коефіцієнт, який дозволяє за-
безпечити безперервність функції, що описує переміщення вісі колеса 
при відриві шини від поверхні дороги. Як відомо, статичний прогин ши-
ни залежить від ряду конструктивних та експлуатаційних параметрів шин 
та трактора, а вертикальні прискорення вісі колеса визначаються розра-
хунковим шляхом або експериментально. З аналізу виразу (7.19) встано-
влено, що найбільш бажаним є режим руху, при якому 
    CTZ t q t r const   , що відповідає умові  ОПТ 1k t  . Умова   0k t   
характеризує момент відриву колеса від дороги, при   0k t   контакт 
колеса з дорогою відсутній, а в випадку   0k t   радіальне навантаження 
на вісь колеса перевищує статичну величину (тобто  r t h  ).  
На основі вище сказаного, для оцінки умов руху, що впливає на вза-
ємозв’язок колеса з дорогою та параметри динамічної стійкості руху при 
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вертикальних коливаннях і відриві коліс, представляє інтерес зона 
  1k t  . 
При статичному аналізі процесів вертикальних коливань можливо 
використання середніх квадратичних відхилень К , що є квадратним 
коренем дисперсії, значень безрозмірного коефіцієнта та величину К, які 
представляють собою чисельні характеристики комплексної дії різнома-
нітних конструктивних характеристик трактору та підвіски, експлуата-
ційних показників, що визначають динаміку руху машинно-тракторного 
агрегату. На основі з довірчої ймовірності оцінки випадкових процесів, 
слід приймати допустимі значення коефіцієнту [К].  
Для визначення К  при реалізації програми інтегрування диферен-
ційних рівнянь передбачена статична оцінка вертикальних переміщень 
вісі колеса та визначення середньоквадратичних відхилень цих перемі-
щень 
Y : 
 
;YК
h

                                                     (7.21) 
 
ОПТ
.КK k t                                              (7.22) 
 
Оскільки основним оціночним показником плавності руху є харак-
теристики вертикальних прискорень машинно-тракторного агрегату, то 
для визначення значень К необхідно користуватись статичними характе-
ристиками значень процесів вертикальних коливань не підресорених мас 
Y
  :  
 
9,81
Y
K

 

.                                                   (7.23) 
 
З урахуванням вищесказаного при обчисленні диференційних рів-
нянь математичної моделі визначали наступні параметри, що характери-
зують коливання машинно-тракторного агрегату:  
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– вертикальні прискорення не підресорених мас переднього 
1Y
  та за-
днього 
2Y
  мостів;  
– підресореного остову на рамі в зоні переднього мосту 
3Y
  та в 
центрі тяжіння трактора Z .  
При моделюванні математичної моделі (7.18) з критеріями плавності 
ходу та динамічної стійкості ( Ш2 800C   кН/м, П2 500C   кН/м, 0,5  , 
П 3900M   кг, З 4500M   кг, 
2 4
Д 5 10
   м2, [0;  11,8]V   м/с):  
 
 
а                                                         б 
 
в 
Рисунок 7.11 – Графіки середньоквадратичних відхилень: 
а – переміщення переднього та заднього мостів; б – прискорення пе-
реднього, заднього мостів та рами в зоні переднього моста; в – приско-
рення центу тяжіння трактора; 1 – передній міст; 2 – задній міст; 3 – зона 
переднього моста напівпричепа 
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Аналізуючи результати з рис. 7.11, можна зробити висновок про те, 
що критерії, які розглядаються, по різному впливають на показники ди-
наміки руху машинно-тракторного агрегату (рис. 7.12). При обчисленні 
величини К треба зауважити, що вона інтенсивно знижується при збіль-
шенні дисперсії мікропрофілю поверхні, швидкості руху, значень харак-
теристик пружних елементів підвіски та шин. 
На основі рівняння (7.22) та з урахуванням умови, що при 
 
ОПТ
1k t  , можна зробити висновок про те, що при К 0   спостеріга-
тиметься найбажаніший режим руху, при цьому 1K  .  
В якості незалежних досліджуваних факторів, що суттєво впливають 
на показники плавності ходу та стійкості руху, прийняті дисперсія мікро-
нерівностей поверхні 2Д , маси ПM  підресореної передньої секції та ЗM  
непідресореної задньої секції трактора, жорсткість ПC  пружних елемен-
тів та коефіцієнт   затухання підвіски, жорсткість ШC  шин, відстані KPl  
від центру мас до вісі шарніру тягово-зчіпного пристрою, а також швид-
кість руху V  машинно-тракторного агрегату.  
 
 
Рисунок 7.12 – Графік варіювання величини К в залежності від па-
раметра зміни 
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На основі регресійного аналізу системи рівняння (7.18) отримаємо 
залежності  
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Рисунок 7.13 – Діаграма впливу на значення середньоквадратичного 
відхилення:  
К1 – оціночний критерій для передньої секції (%); К2 – оціночний 
критерій для задньої секції (%); 1 – жорсткість шин; 2 – жорсткість пру-
жних елементів; 3 – коефіцієнт затухання підвіски; 4 – підресорена маса 
передньої секції; 5 – підресорена маса задньої секції; 6 – швидкість руху; 
7 – величина дисперсії мікронерівностей поверхні 
 
При проведені оцінки впливу того чи іншого показника, побудовано 
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на рис. 7.13 діаграму, яка характеризує ступінь і характер впливу на пока-
зники динаміки руху машинно-тракторного агрегату.  
Необхідно відзначити, що критерій, який характеризує відстань 
KPl  
від центру мас до вісі шарніру тягово-зчіпного пристрою, не впливає на 
секції машинно-тракторного агрегату (його величина не перевищує 1 %).  
На основі рівнянь (7.24) та аналізу з рис. 7.13 виникає потреба в 
проведені оптимізації конструктивних параметрів машинно-тракторного 
агрегату, яка дозволить вирахувати раціональні показники.  
В даній роботі застосовано такий метод оптимізації, як метод граді-
єнтного спуску, який базується на основі пошуку локального екстремуму 
функції за допомогою руху уздовж градієнта. Процес оптимізації прово-
дився за визначенням узагальненого критерію, який формувався на осно-
ві вагових коефіцієнтів, критеріїв оцінки та штрафних функцій 
В ході оптимізації критерії змінювались наступним чином:  
– дисперсія мікронерівностей поверхні  2 4Д 10 3,5;6,5
   м2;  
– підресорена маса передньої секції  П 3600; 4200M   кг; 
– підресорена маса задньої секції  З 3750;5250M   кг; 
– жорсткість пружних елементів  П2 400;600C   кН/м; 
– коефіцієнт затухання підвіски  0,35;0,65  ;  
– жорсткість шин  Ш2 700;900C   кН/м;  
– швидкість руху машинно-тракторного агрегату  2;11,8V   м/с. 
З аналізу результатів можна зробити висновок, що найбільш небез-
печним є режим вертикальних коливань задньої секції трактора, приско-
рення яких залежать від відповідного вибору мас та жорсткостей шин.  
Результати розрахунків свідчать про те, що допустимим рівнем вер-
тикальних прискорень задньої секції трактора типа ХТЗ при його русі в 
складі машинно-тракторного агрегату зі швидкістю до 12 м/с може забез-
печуватись при відповідному виборі навантаження на вісь заднього мос-
та, і жорсткості шин для заданого мікропрофіля поверхні.  
За результатами теоретичного дослідження з урахуванням конструк-
тивних особливостей трактора типа ХТЗ було сформовано раціональні 
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параметри підвіски: жорсткість П2 400C   кН/м та коефіцієнт затухання 
0,6  , при яких забезпечується значення 0,95K  , що характеризує 
транспортний режим роботи руху машинно-тракторного агрегату для 
різноманітного поєднання факторів.  
Таким чином, При раціональному поєднанні параметрів, що харак-
теризують особливості конструкції машинно-тракторного потягу на базі 
трактора типу ХТЗ з шарнірно-зчленованою рамою, представляється мо-
жливим забезпечити достатньо високі показники плавності руху та дина-
мічної стійкості трактора при його русі по дорогам з твердим покриттям.  
Граничні швидкості з точки зору безпеки руху по ґрунтовим доро-
гам залежать від статичних характеристик мікропрофіля поверхні та об-
межуються параметрами задньої секції трактора, що визначають приско-
рення вертикальних коливань. Чисельне значення безрозмірного коефіці-
єнту К динаміки вертикальних коливань можна використовувати в якості 
комплексного показника оптимальності поєднання різноманітних конс-
труктивних параметрів та експлуатаційних факторів.  
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